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Resumen
La recuperacio´n de la potencia te´rmica residual existente en los motores de
automocio´n se muestra como una v´ıa para el aumento de su eficiencia. Muchos
estudios en la literatura han mostrado un potencial de recuperacio´n de hasta el
15 %. En la mayor parte de los casos, las investigaciones esta´n basadas en estu-
dios teo´ricos, o bien, basadas en resultados experimentales de prototipos alimen-
tados con generadores de gases que simulan los gases de escape de un motor en
condiciones estacionarias. El objetivo principal de este trabajo, es la evaluacio´n
teo´rico-experimental del potencial de recuperacio´n de un sistema de aprovecha-
miento energ´ıa te´rmica residual mediante un ciclo Rankine, aplicado en motores
de combustio´n interna alternativos y en condiciones estacionarias de funcionamien-
to. La finalidad de este sistema sera´ conseguir una mejora en la eficiencia de los
motores de automocio´n, y la consiguiente reduccio´n en consumo de combustible y
en emisiones de contaminantes.
La metodolog´ıa que se ha seguido para realizar el trabajo, combina actividades
experimentales en banco de ensayo de motor, con el desarrollo de estudio teo´ricos
basados en modelos 0-D para la evaluacio´n teo´rica de diferentes configuraciones
de ciclo y fluidos de trabajo. La interaccio´n entre ambas actividades ha permitido
alcanzar los objetivos planteados.
Respecto los trabajos teo´ricos, se ha realizado una metodolog´ıa que permite
una evaluacio´n sencilla y ordenada de las prestaciones del ciclo Rankine para di-
ferentes fluidos de trabajo, condiciones de ciclo, y secuencias de fuentes residuales
a utilizar, considerando ciclos de aprovechamiento de naturaleza ideal. Posterior-
mente, se ha realizado un estudio de viabilidad te´cnica de ciclos Rankine para
diferentes motores, con el fin de obtener informacio´n sobre la tipolog´ıa de los ele-
mentos constructivos a utilizar (expansores e intercambiadores), criterios de disen˜o,
y prestaciones finales del ciclo de recuperacio´n esperables en funcio´n del fluido de
trabajo utilizado. La finalidad de este trabajo ha sido doble; por un lado, debe
servir como contribucio´n sobre estudios teo´ricos de ciclos Rankine como sistemas
de recuperacio´n, y por otro lado, como estudios preliminares para la instalacio´n
experimental de un ciclo de recuperacio´n en un banco de ensayo, que ha permitido
comparar las prestaciones reales con las obtenidas teo´ricamente para la realizacio´n
de mejoras.
En la realizacio´n del trabajo experimental del ciclo Rankine, se ha disen˜ado y
construido una instalacio´n experimental acoplada a un motor de gasolina. Los es-
tudios experimentales, en los cuales se ha basado la evaluacio´n de la potencialidad
del ciclo, se han basado en estudios de puntos de funcionamiento ma´s frecuentes
en este tipo de motores, considerando condiciones estacionarias. El objetivo de los
trabajos experimentales ha sido estudiar los efectos de la implementacio´n de siste-
mas de recuperacio´n de energ´ıa te´rmica residual en el veh´ıculo, y en consecuencia,
cuantificar el efecto del mismo en la eficiencia global del motor.
Resum
La recuperacio´ de la pote`ncia te`rmica residual existent als motors de auto-
mocio´, es mostra com una via per a l’augment de la seua eficie`ncia. Molts es-
tudis en la literatura han mostrat un potencial de recuperacio´ de fins al 15 %,
en la major part dels casos so´n estudis teo`rics, en alguns son estudis realitzats
en prototipus alimentats amb generadors de gasos, que simulen els gasos de es-
capament d’un motor en condicions estaciona`ries. L’objectiu principal de aquest
treball, e´s la avaluacio´ teo`ric- experimental del potencial de recuperacio´ d’un siste-
ma d’aprofitament d’energia te`rmica residual, mitjanc¸ant un cicle Rankine, aplicat
a motors de combustio´ interna alternatius en condicions estaciona`ries de funcio-
nament. La finalitat d’aquest sistema es aconseguir una millora en la eficie`ncia
dels motors de automocio´, i la consegu¨ent reduccio´ en consum de combustible i en
emissions de contaminants.
La metodologia que s’ha seguit per a realitzar el treball, combina activitats
experimentals en banc d’assaig de motor, amb desenvolupament de estudis teo`rics
basats en models 0-D, per a la avaluacio´ teo`rica de diferents configuracions de cicle
i fluids de treball. La interaccio´ entre de les dues activitats, permet aconseguir els
objectius plantejats.
Respecte als treballs teo`rics, s’ha realizat una metodologia que permet una
avaluacio´ senzilla i ordenada dels estudis de prestacions per a diferents fluids de
treball, condicions de cicle i sequ¨e`ncia de fonts residuals a utilizar, considerant cicle
d’aprofitament amb naturalesa ideal. Posteriorment, s’ha relizat un estudi de viabi-
litat te`cnica de cicles Rankine, per a diferents motors, per tal d’obtenir informacio´
de la tipologia dels elements constructius a utilitzar (expansors i intercanviadors),
criteris de disseny i prestacions finals del cicle de recuperacio´, esperables en funcio´
del fluid de treball utilitzat. La finalitat d’aquest treball es doble, d’una banda
ha de servir com contribucio´ sobre estudis teo`rics de cicles Rankine com sistemes
de recuperacio´, i de l’altra com estudis preliminars per a la instal.lacio´ experi-
mental de un cicle de recuperacio´, en un banc d’assaig que permet comparar las
prestacions reals amb les obtingudes teo`ricament.
En la realitzacio´ del treball experimental del ORC, s’ha dissenyat i constru¨ıt
una instal.lacio´ experimental connectada amb un motor de benzina. Els estudis
experimentals en els quals s’ha basat l’avaluacio´ de la potencialitat del cicle, es
basen en estudis de punts de funcionament me´s frequ¨ents en aquest tipus de mo-
tors, considerant condicions estacionaries. L’objectiu dels treballs experimentals,
e´s estudiar els efectes de la implementacio´ de sistemes WHRS al vehicle i en con-
sequ¨e`ncia, quantificar l’eficie`ncia global del motor.
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Abstract Waste Heat Recovery (WHR) in waste heat sources of automotive
engines has proved to be a path to increase its overall efficiency. Numerous works
in the literature show the recovery potential of up to 15 %, but most of them are
theoretical estimations, and only in some of them there are results from prototypes
fed not with actual engine exhaust gases but steady flow generated in a gas-stand.
The main objective of this work was the theoretical-experimental evaluation
of a waste heat recovery system based on a Rankine cycle, applied to automotive
reciprocating internal combustion engines in steady conditions. The purpose of
this system is to achieve an improvement in the overall efficiency of the automotive
engine and a subsequent reduction in fuel consumption and pollutant emissions.
The methodology followed to achieve the work combines theoretical studies based
on 0-D models in order to evaluate the theoretical feasability of different cycles
and working fluids. The interaction between both activities have allowed attaining
the indicated objectives.
Respect to the theoretical work, a methodology has been developmented in
order to evaluate easy and orderly the WHR system performance for different
different working fluids, cycle conditions and waste heat sources temperatures.
Subsequently, a technical feasibility was performed in order to obtain information
about the construction elements (expanders and heat exchangers), design criteria
and overall performance obtained. The purpose of these theoretical works are:
firstly, they are an important contribution for the implemetantion of bottoming
Rankine cycle, as a waste energy recovering system in vehicles, and secondly, the
heat exchanger sizing and expander selection results were used to built a prototype
in a test bench.
In order to perform an experimental evaluation of this kind of systems, an
experimental ORC prototype has been designed and built and coupled to an au-
tomotive gasoline engine. The experimental studies, on which the evaluation of
the potential of the cycle was based on most frequent operating points at engi-
ne steady operation. The goal of the experimental works was studying the ORC





a la que fue,
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La difusio´n del contenido del cap´ıtulo 5, con titulo ”Resultados ex-
perimentales de ciclos Rankine como WHRS en MCIA”, ha
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o Condicio´n de salida (outlet)
p Presio´n constante
perdida Referencia a pe´rdida de exerg´ıa por no aprovechamiento de fuente
residual
pi Punto de funcionamiento de motor i
q Nu´mero de ciclos termodina´micos acoplados
ref Condiciones ambientales. Estado de referencia
s Condiciones isentro´picas
sob Sobrecalentamiento
sys Global del sistema de recuperacio´n
tp Mezcla de dos fases l´ıquido-vapor (two-phase)
v Volumen constante
w Pared (wall)
wf Fluido de trabajo (working fluid)
x







1,2 Referente a cada sustancias que intervienen en el proceso de trans-
ferencia de calor
Super´ındices
0 Condicio´n inicial del estudio iterativo parame´trico
max Condicio´n ma´xima
I Referente a la configuracio´n de aprovechamiento con un u´nico fluido
de trabajo
II Referente a configuracio´n de aprovechamiento de ciclo binario
S´ımbolos y operadores matema´ticos
α Relacio´n de a´reas transversales en intercambiado (m2 m−3)
β A´ngulo Swash-Plate (o)
∆ Incremento o Disminucio´n
δ Espesor de aleta (m)
δw Espesor de la placa (m)
φ Posicio´n angular de pisto´n respecto el punto muerto superior (o)
Πexp Relacio´n de expansio´n ( )
Πb Relacio´n geome´trica de alturas de aletas ( )
Πaire/wf Relacio´n caudal ma´sico de aire de refrigeracio´n y fluido de trabajo
( )
η Rendimiento ( )
η0 Eficiencia media de la aleta ( )
µ Viscosidad dina´mica (Pa s−1)
ρ Densidad (kg m−3)
ϕ Coeficiente multiplicador de pe´rdida de presio´n en cambio de fase
( )
σ Relacio´n entre seccio´n libre de fluido y seccio´n transversal ( )
σi Coeficiente de pe´rdida de presio´n debido al proceso de contraccio´n
a la entrada de un intercambiador ( )
σo Coeficiente de pe´rdida de presio´n debido al proceso de expansio´n a
la salida de un intercambiador ( )
τ Relacio´n de a´rea de transferencia de calor por volumen (m2 m−3 )
ω velocidad angular del disco de Swash-Plate (rad s−1)
Siglas
rpm Revoluciones por minuto (rpm)
ASHRAE Sociedad Americana de Ingenieros de Calefaccio´n, Refrigeracio´n
y Aire (American Society of Heating, Refrigerating and Air-
Conditioning Engineers)
xi
EGR Recirculacio´n de gases de escape (Exhaust Gas Recirculation)
ETC Ciclo Transitorio Europeo (European Transient Cycle)
FF Foco Fr´ıo
FC Foco Caliente
GWP Potencial de Calentamiento Global (Global Warming Potential)
MCIA Motor de combustio´n interna alternativo
Mtoe Millones de toneladas equivalentes de petro´leo (Million Tonnes of
Oil Equivalent)
NEDC Nuevo ciclo de conduccio´n europea (New European Driving Cycle)
ODP Potencial de destruccio´n de la capa de ozono (Ozone Deplection
Potential)
ORC Ciclo Orga´nico de Rankine (Organic Rankine Cycle)
PC Ordenador Personal (Personal Computer)
PID Proporcional integral y derivativo
PMI Punto muerto inferior
PMS Punto muerto superior
PP Limitacio´n en el proceso de transferencia de calor (Pinch-Point)
RC Ciclo de Rankine (Rankine Cycle)
TGV Turbina de geometr´ıa variable
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1.1. Antecedentes y estado actual
La bu´squeda de sistemas energe´ticos ma´s eficientes esta´ cobrando un
fuerte intere´s por parte de gobiernos e industrias [1], con el fin de desa-
rrollar nuevos y mejores sistemas para la recuperacio´n de diversas fuentes
de energ´ıa residual. Una de las mayores fuentes de energ´ıa te´rmica residual,
son los motores de combustio´n interna alternativos (MCIAs) empleados en
diferentes tipos de medios de transporte (ae´reo, mar´ıtimo, automo´vil, etc),
tal y como muestra la publicacio´n de Eurostat en 2014 [2]. En los MCIAs,
la conversio´n de energ´ıa meca´nica es de aproximadamente un tercio respecto
el poder calor´ıfico del combustible. La energ´ıa restante es distribuida a los
diferentes intercambiadores de calor existentes, o directamente emitida al ex-
terior en forma de potencia calor´ıfica de gases de escape. Como resultado, los
MCIAs pueden presentar diversas fuentes te´rmicas de energ´ıa residual, que
pueden ser aprovechadas para obtener potencia meca´nica o ele´ctrica adicional
meca´nica [3], [4].
1
2 1. Planteamiento del trabajo de investigacio´n
Realizando una revisio´n bibliogra´fica de la u´ltima de´cada, han tenido lu-
gar multitud de investigaciones basadas en ciclos de Rankine, [5], [6], [7], [8],
[9], [10], [11], como sistemas de aprovechamiento de energ´ıa te´rmica residual.
En dichas investigaciones, el desarrollo, disen˜o, y optimizacio´n de los ORCs
como sistemas de recuperacio´n de energ´ıa te´rmica residual, se ha basado fun-
damentalmente en el ana´lisis de los siguientes aspectos [12]: 1) seleccio´n de
fluido de trabajo, 2) caracter´ısticas de fuentes te´rmicas residuales, 3) optimi-
zacio´n de condiciones de funcionamiento de ciclo y 4) seleccio´n de ma´quina
expansora.
1. La seleccio´n de un fluido de trabajo para un ciclo de Rankine, es un te-
ma que ha sido objeto de un gran nu´mero de publicaciones a lo largo de
los u´ltimos an˜os [9], [11]. Para realizar una correcta seleccio´n de fluido
de trabajo se deben considerar los siguientes para´metros: a) densidad
del vapor, b) baja viscosidad, c) conductividad te´rmica, d) aceptables
presiones de trabajo, e) accesibilidad y coste razonable del fluido de
trabajo, f) criterios ambientales y criterios de seguridad.
2. Respecto a propiedades de las fuentes residuales y la secuenciacio´n de
aprovechamiento, otros autores han analizado y propuesto diferentes
configuraciones de aprovechamiento de fuentes residuales, que pueden
presentarse en un MCIA tales como: gases de escape, agua de refrigera-
cio´n, y dema´s enfriadores (EGR 1), Intercoooler y Aftercooler [9], [11],
[12].
3. Los estudios respecto la optimizacio´n de condiciones de ciclo, se centran
ba´sicamente en la optimizacio´n de la presio´n de evaporacio´n y conden-
sacio´n, y temperatura de sobrecalentamiento y subenfriamiento. Los
investigadores Teng et al. [10] y Wang et al. [13], [14] concluyeron con
sus trabajos, que el aumento de presio´n de evaporacio´n siempre era fa-
vorable para el rendimiento del proceso de expansio´n debido a la menor
destruccio´n de exerg´ıa en el proceso de intercambio de calor que tiene
lugar en el proceso de evaporacio´n. Respecto el ana´lisis de la tempera-
tura de sobrecalentamiento o´ptima en este tipo de sistemas, se concluyo´
que el sobrecalentamiento genera una disminucio´n del rendimiento en
sistemas con fluidos orga´nicos de elevado peso molecular, mientras que
para fluidos con bajo peso molecular, el efecto es beneficioso y necesario
para evitar condensaciones en el proceso de expansio´n.
4. La correcta seleccio´n de la ma´quina expansora es imprescindible para
obtener un buen rendimiento en el proceso de expansio´n en un siste-
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ma de recuperacio´n mediante ciclos de Rankine [15]. La seleccio´n de
la tecnolog´ıa para realizar dicha expansio´n, depende de las condicio-
nes termodina´micas del ciclo y del caudal ma´sico del fluido de trabajo.
Principalmente existen dos tipos de ma´quinas expansoras: turboma´qui-
nas y ma´quinas volume´tricas. Al igual que en los sistemas tradicionales
de refrigeracio´n, las ma´quinas de volume´tricas son ma´s apropiadas para
sistemas de recuperacio´n de pequen˜a escala debido a sus bajos cauda-
les volume´tricos, altas relaciones de expansio´n y velocidades de giro
reducidas [16], [17]. Existen diferentes tipos de ma´quinas volume´tricas:
pistones lineales, expansores tipo scroll, tornillo y paletas. Cabe desta-
car, que los modelos y prototipos de expansores volume´tricos utilizados
como expansores de ciclos de Rankine como sistemas recuperadores de
energ´ıa te´rmica residual, esta´n basados en compresores existentes debi-
damente modificados [16], [17], [18], [19]. Las turboma´quinas en cam-
bio, se utilizan para expansiones con elevados caudales volume´tricos y
relaciones de expansio´n no muy elevadas [20].
1.2. Hipo´tesis y objetivos
La hipo´tesis de partida del presente proyecto de investigacio´n parte de la
idea de que un ciclo de Rankine aplicado en cola de MCIA puede generar
aumentos de potencia meca´nica de hasta un 15 %, segu´n resultados teo´ricos
obtenidos en la bibliograf´ıa [13], [21], [22]. Si esta mejora teo´rica en la eficien-
cia global del MCIA se pudiera lograr experimentalmente, y se demostrara
su viabilidad te´cnica, este sistema se convertir´ıa en un producto muy intere-
sante para ser explotado comercialmente por las empresas relacionadas con
los motores de automocio´n. Debido a la existencia de un entorno con una
bu´squeda constante de la mejora en la eficiencia de los motores, reduccio´n
del consumo, e imposicio´n normativas de emisiones contaminantes cada vez
ma´s estrictas, este sistema esta´ cobrando actualmente un fuerte intere´s por
parte de empresas y disen˜adores de motores. Por otro lado, este sistema tam-
bie´n presentar´ıa mu´ltiples posibilidades, combina´ndolo con otras tendencias
actuales como puede ser la hibridacio´n. As´ı pues, el objetivo principal del
proyecto es la contribucio´n al conocimiento y evaluacio´n de la implemen-
tacio´n de ciclos de Rankine como sistemas de aprovechamiento de energ´ıa
residual en MCIAs de automocio´n.
El presente trabajo de investigacio´n persigue el logro de dos objetivos
fundamentales:
Profundizar en los estudios teo´ricos para la realizacio´n de estudios de
viabilidad de sistemas de recuperacio´n en MCIA basados en ciclos Ran-
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kine, considerando restricciones y condiciones de operacio´n aceptables
que posibiliten su implementacio´n final. Para ello, se requiere la reali-
zacio´n de los siguientes objetivos parciales:
1. Obtener las distribuciones de recuperacio´n de fuentes residuales
o´ptimas de un WHRS 2 en MCIAs, en funcio´n del fluido de trabajo
seleccionado.
2. Mediante el desarrollo de una metodolog´ıa para evaluacio´n de
te´cnica de WHRS en MCIA, obtener o´rdenes de magnitud de las
prestaciones del ciclo de Rankine como WHRS, en funcio´n del flui-
do de trabajo, bajo limitaciones te´cnicas aceptables, y condiciones
de funcionamiento de motor realistas.
3. Obtener una relacio´n de elementos y caracter´ısticas generales de
los diferentes elementos constructivos a utilizar (expansores e in-
tercambidores) en funcio´n del tipo de fluido y distribucio´n de re-
cuperacio´n de energ´ıa y taman˜o de motor.
A trave´s de resultados experimentales obtenidos mediante la ejecucio´n
de una instalacio´n WHRS en MCIA, se persigue obtener los o´rdenes de
magnitud de los diferentes aspectos que deben ser considerados para
la implantacio´n de un WHRS en MCIA. Dicho objetivo requiere la
consecucio´n de los siguientes objetivos parciales:
1. Conocer el comportamiento termofluidodina´mico del fluido de tra-
bajo en expansores disen˜ados para su utilizacio´n en ciclos Rankine
como WHRS en MCIA.
2. Obtener o´rdenes de magnitud del impacto global del ciclo Rankine
como WHRS en funcio´n del punto de funcionamiento del motor
seleccionado.
1.3. Metodolog´ıa
Un correcto planteamiento y una buena definicio´n de una metodolog´ıa a
seguir, son condiciones indispensables para alcanzar los objetivos que se han
presentado en la seccio´n anterior. Como todo trabajo de investigacio´n, una
vez decidido el tema a tratar y fijados los objetivos del estudio, el primer
paso es realizar una revisio´n bibliogra´fica lo ma´s exhaustiva posible con el
fin de evaluar el estado del arte. En el caso del presente trabajo, la revisio´n
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bibliogra´fica se encuentra en el a´mbito de la recuperacio´n de energ´ıa te´rmica
residual mediante ciclos Rankine. Los temas que comprende dicha revisio´n
bibliogra´fica aparecen desarrollados en el cap´ıtulo 2. Estos son:
Estudios teo´ricos sobre seleccio´n de fluido de trabajo para WHRS en
MCIA basados en ciclos Rankine.
Seleccio´n de elementos constructivos (enfocado principalmente al ex-
pansor e intercambiador) del ciclo Rankine.
Estudios experimentales en banco de ensayo de ciclos Rankine como
WHRS en MCIA.
Posteriormente, la metodolog´ıa se bifurca inicialmente, al igual que los ob-
jetivos marcados, en dos metodolog´ıas diferenciadas: una primera de cara´cter
teo´rico, y una segunda de cara´cter experimental.
La metodolog´ıa teo´rica persigue profundizar en el conocimiento de las
prestaciones teo´ricas que ofrecen los ciclos de Rankine como sistemas de
recuperacio´n en MCIA. Para ello, se desarrollara´ un modelo 0-D para la
ejecucio´n de las siguientes tareas:
Analizar las prestaciones teo´ricas ofrecidas por diferentes sustancias
como fluidos de trabajo en ciclos de Rankine. Para ello, se debera´n
analizar factores tales como, rendimiento isentro´pico y rendimiento
exerge´tico para diferentes condiciones de funcionamiento de ciclo, y ca-
racter´ısticas de fuente de energ´ıa residual a recuperar. Posteriormente,
se realizara´ un ana´lisis comparando diferentes secuencias de aprovecha-
miento para analizar su idoneidad segu´n el tipo de motor considerado y
de fluido de trabajo. Los trabajos mencionados aparecen desarrollados
a lo largo del cap´ıtulo 3.
Desarrollar una metodolog´ıa global para el ana´lisis teo´rico de viabilidad
te´cnica de ciclos de Rankine como WHRS en MCIA. La metodolog´ıa
permitira´ abordar el problema de dicha recuperacio´n (problema mul-
tivariable y multiobjetivo) de modo sencillo y eficaz. A lo largo de la
metodolog´ıa, se ira´n obteniendo importantes conclusiones sobre recu-
peracio´n residual mediante un ciclo de Rankine, dependiendo del punto
de funcionamiento de motor y del fluido de trabajo, tales como: 1) se-
leccio´n de tipo de intercambiador, 2) seleccio´n de ma´quina expansora,
3) seleccio´n de configuracio´n de ciclo para cada tipo de motor, y 4)
prestaciones globales del WHRS. La metodolog´ıa y los trabajos ma´s
relevantes en su aplicacio´n de diferentes MCIA aparecen descritos en
el cap´ıtulo 4.
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La metodolog´ıa experimental persigue la obtencio´n de conocimiento ex-
perimental de ciclos de recuperacio´n en MCIA mediante ciclos Rankine. Para
la consecucio´n de dicho objetivo se necesita la realizacio´n de las siguientes
tareas:
A partir de la informacio´n obtenida de la revisio´n bibliogra´fica y de
los trabajos teo´ricos obtenidos durante el estudio teo´rico de viabilidad
te´cnica (seleccio´n de fluido, expansor, tipo de intercambiador, motor,
etc), se ejecutara´ una instalacio´n experimental que permita su evalua-
cio´n experimental. La instalacio´n experimental se trata de una instala-
cio´n novedosa y capaz de controlar de forma precisa todas las variables
que afectan al ciclo de aprovechamiento, as´ı como medir los para´me-
tros de intere´s. Los puntos de funcionamiento, tanto de motor como
de ciclo de recuperacio´n, se realizara´n en condiciones estacionarias. Los
puntos de motor sera´n representativos de la operacio´n habitual del mo-
tor, de modo que la informacio´n obtenida sea relevante. La descripcio´n
de la instalacio´n experimental y el procedimiento de ensayo aparece
desarrollada en la primera parte del cap´ıtulo 5.
Mediante la construccio´n de la instalacio´n experimental, se realizara´n
los ensayos descritos en la primera parte del cap´ıtulo 5 con el fin de eva-
luar las prestaciones del sistema de recuperacio´n ejecutado. El ana´lisis
de los resultados se centrara´ en dos aspectos: 1) comportamiento termo-
fluidodina´mico del fluido de trabajo en el expansor, y 2) prestaciones
del ciclo de recuperacio´n y efecto global del mismo en las prestacio-
nes globales del motor bajo condiciones realistas de funcionamiento.
El comportamiento termofluidodina´mico del fluido de trabajo en el ex-
pansor se realizara´ mediante la obtencio´n de los diagramas indicados
del expansor, y de la potencia efectiva desarrollada en funcio´n de las
condiciones de funcionamiento de motor y del ciclo de recuperacio´n.
Estos trabajos permiten la obtencio´n del primer objetivo experimental
descrito en la seccio´n anterior. Dichos trabajos aparecen descritos en la
segunda parte del cap´ıtulo 5. Para la obtencio´n del segundo objetivo
experimental, es decir, obtencio´n de o´rdenes de magnitud de las pres-
taciones experimentales del ciclo WHRS, se realizara´ un ana´lisis de la
evaluacio´n del rendimiento de ciclo de recuperacio´n y del impacto global
de la implementacio´n del WHRS en las prestaciones del motor respecto
su configuracio´n original. Estos trabajos aparecen desarrollados en la
segunda parte del cap´ıtulo 5.
Finalmente, para concluir la tesis, se realizara´ una recopilacio´n de las con-
clusiones ma´s importantes obtenidas a lo largo del trabajo de investigacio´n.
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Junto con las conclusiones se realizara´n recomendaciones para la realizacio´n
de trabajos futuros, con el fin de continuar con el trabajo de investigacio´n.
Estas conclusiones y trabajos futuros aparecen listados a lo largo del cap´ıtulo
6.
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2.1. Situacio´n energe´tica actual
Desde finales del siglo XX y comienzos del siglo XXI, el aumento de las
necesidades energe´ticas mundiales ha experimentado un incremento a razo´n
de un 2 % anual segu´n la Agencia Internacional de la Energ´ıa (IEA) [23]. La
evolucio´n de la demanda energe´tica, a pesar de la crisis econo´mica actual, se
ha mantenido creciente sobre todo por la contribucio´n de grandes potencias
econo´micas emergentes como China, Rusia e India [23],[2]. Dicha tendencia
aparece contrastada por publicaciones relacionadas con los problemas am-
bientales y de abastecimiento que ello implica [24]. En los pa´ıses emergentes
como China, el sector transporte todav´ıa no representa ma´s de un 13.5 %
respecto el consumo de energ´ıa anual. Sin embargo, considerando las pers-
pectivas socio-econo´micas debido al desarrollo actual del pa´ıs, es esperable
que este porcentaje se vea fuertemente incrementado a lo largo de la de´cada
2010-2020 [24].
Respecto los pa´ıses de UE (28) (28 miembros de la Unio´n Europea), el
consumo de energ´ıa total ha sufrido ligeras variaciones entre 1999 y 2012
[2], tal y como muestra la figura 2.1, debido fundamentalmente a la actual
situacio´n de crisis econo´mico-financiera. En la figura 2.1 de la derecha, se
puede apreciar una ligera tendencia negativa del consumo de energ´ıa global
en los u´ltimos an˜os. En cambio, el consumo asociado al sector transporte
ha crecido alrededor de un 8 % entre el 1999 y 2012, tal y como muestra
la gra´fica de la derecha de la figura 2.1. En la misma figura se observa a
su vez como el sector transporte representa aproximadamente un 30 % de la
demanda energe´tica del conjunto de UE (28).
Asociados a los consumos energe´ticos de cada sector productivo (sobre to-
do el de transporte e industria), se produce una potencia te´rmica residual de
media y baja temperatura que por defecto se considera emitida al ambiente
[25]. El intere´s por el desarrollo de diferentes WHRS se ha visto incremen-
tado los u´ltimos 12 an˜os ([26],[27]) debido principalmente a: a) legislaciones
ambientales cada vez mas restrictivas sobre reduccio´n de part´ıculas contami-
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Figura 2.1: Consumo de energ´ıa en toneladas equivalentes de petro´leo (MToe)
en UE(28) total (Izquierda) y dividido por sectores productivos (Derecha).
Datos proporcionados por EUROSTAT2014 [2].
nantes y emisiones de CO2, y b) bu´squeda en el sector industrial y transporte
de sistemas cada vez ma´s eficientes desde el punto de visto energe´tico.
Las trabajos que se realizara´n en el presente trabajo de investigacio´n se
centrara´n en realizar contribuciones para el aprovechamiento de la energ´ıa
te´rmica residual cuyo origen son MCIA de automocio´n.
2.2. Evaluacio´n energe´tica de MCIA
La eficiencia te´rmica de los MCIAs dif´ıcilmente pueden presentar una
eficiencia te´rmica mayor de un 42 %[10]. Esto significa que una gran canti-
dad de energ´ıa es disipada o emitida al medio, conformando un conjunto de
diferentes fuentes te´rmicas residuales.
Las principales fuentes de potencia te´rmica residual existentes en un
MCIA son:
Gases de escape.
Calor disipado por agua de refrigeracio´n.
Calor disipado por intercambiadores asociados a la sobrealimentacio´n.
Calor disipado en la l´ınea de EGR.
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2.2.1. Gases de escape
Los gases de escape evacuados por las va´lvulas, y posteriormente por
el colector de escape, presentan una potencia te´rmica residual fa´cilmente
recuperable por un WHRS para incrementar la potencia meca´nica generada
o para reducir el consumo de un motor [21]. En un MCIA, dependiendo del
tipo de configuracio´n de motor (aspiracio´n natural o turbosobrealimentado),
entre un 20 y un 40 % de la energ´ıa producida en el proceso de combustio´n
es emitida en forma de calor sensible de los gases de escape [28].
Con el objetivo de recuperar las potencias disponibles de gases de escape,
Chammas et al. [21] realizaron un ana´lisis energe´tico de gases un motor ga-
solina 1.4l de 4 cilindros y aspiracio´n natural, obteniendo que las potencias
disponibles de los gases de escape variaban entre 4.6 y 120 kW, dependiendo
del punto de operacio´n (1500 rpm y 25 % de carga y 4500 rpm y 100 % de
carga respectivamente) considerando una temperatura de referencia de 20oC.
Mediante dichos ana´lisis, se podr´ıa esperar una generacio´n de potencia entre
1.7 y 45 kW mediante un sistema de recuperacio´n basado en un ciclo Ran-
kine. Resultados similares, se obtuvieron con las investigaciones realizadas
por Hatazawa el al. [29], Taylor [30], [31], Yu y Chau [32] y Yang [33], en
los que el calor residual de los gases de escape generados por motores de
gasolina (tambie´n de aspiracio´n natural), representaban entre un 30-40 % de
la potencia residual total del MCIA. De esta potencia te´rmica residual, entre
un 12 y un 25 % podr´ıa ser utilizada para la generacio´n de potencia ele´ctrica
mediante sistemas termoele´ctricos [31], [30].
Adema´s de ana´lisis energe´ticos de los gases de escape, se han realizado
ana´lisis exerge´ticos como los trabajos realizados por Hung et al. [22] y Lar-
jola et al. [34], donde se describe que hasta un 50 % de la exerg´ıa de los
gases de escape puede ser recuperada mediante un ciclo de Rankine ideal.
Posteriormente, Teng et al.[10] evaluo´ exerge´ticamente los gases de escape
respecto el re´gimen de giro para un motor die´sel bajo condiciones de plena
carga, concluyendo que la exerg´ıa disponible de los gases de escape, podr´ıa
suponer hasta un 30 % de la potencia te´rmica residual disponible, lo que se
traduce en posibles aumentos de potencia de motor de alrededor de un 10 %
respecto la configuracio´n original.
2.2.2. Calor disipado por agua de refrigeracio´n
La potencia te´rmica residual disipada por el agua de refrigeracio´n de las
camisas del motor y del sistema de lubricacio´n en un MCIA, presenta una
fraccio´n de la potencia residual total similar o superior a la de los gases de
escape [28]. Ringler et al. [35] evaluaron la distribucio´n de energ´ıa residual
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promedio en el sistema de refrigeracio´n y en los gases de escape para varios
reg´ımenes de giro en un motor die´sel media cilindrada. Mediante el ana´lisis
de los resultados obtenidos, se concluyo´ que a velocidades de veh´ıculo inter-
medias y bajas (bajo re´gimen y grado de carga), el agua de refrigeracio´n se
constituye como fuente residual con mayor contenido energe´tico. En cambio
a velocidades de veh´ıculo elevadas, equivalentes a elevado grado de carga y
re´gimen de giro, la mayor cantidad de energ´ıa residual aparece como calor
sensible de los gases de escape. Chammas et al. [21] obtuvo una conclusio´n
similar en el ana´lisis del motor descrito en la subseccio´n anterior. Para el
punto 1500 rpm y 25 % de carga, obtuvo un 21 % de potencia residual de
gases de escape frente 42 % de potencia de agua de refrigeracio´n. En cam-
bio esa proporcio´n se invierte en reg´ımenes cercanos a 4500 rpm y 100 % de
grado de carga (44 % de potencia disponible gases de escape frente a 18 %
de potencia disponible en agua de refrigeracio´n).
2.2.3. Calor disipado en la l´ınea de EGR
La recirculacio´n de los gases en la entrada del motor, es la te´cnica ma´s
efectiva para la reduccio´n de NOx en motores die´sel [36], [37], por lo que su
implantacio´n es total en todos motores existentes. Para impedir que la recir-
culacio´n de los gases calientes del EGR reduzcan fuertemente el rendimiento
volume´trico del motor, estos gases deben ser refrigerados mediante un inter-
cambiador de calor. Este calor disipado tambie´n puede ser aprovechado por
un WHRS.
La potencia te´rmica residual que representa el calor disipado en el enfria-
dor del EGR no esta´ muy presente en la literatura cient´ıfica. Hountalas et
al. [38], en 2012, realizaron los primeros estudios energe´ticos y exerge´ticos de
un motor die´sel para realizar un ciclo WHRS y evaluar la evolucio´n de las
prestaciones del mismo cuando se incorporaba el calor disipado en la l´ınea
de EGR. En dicho balance, realizado para un re´gimen (1700 rpm) y cuatro
grados de carga (25-50-75-100 %), se obtuvo que la contribucio´n energe´tica
del EGR oscilaba entre un 15-20 % de la potencia residual total producida.
2.2.4. Calor disipado por intercambiadores asociados
a la sobrealimentacio´n
La turboalimentacio´n esta´ presente pra´cticamente en todos los motores
die´sel que se desarrollan en la actualidad, y consiste, en la colocacio´n de uno
o varios compresores en la l´ınea de admisio´n, para aumentar la densidad del
aire a la entrada del cilindro y poder incrementar el gasto de combustible
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para unas mismas condiciones de dosado. Este hecho permite un aumento
de potencia del motor sin necesidad de aumentar el taman˜o del cilindro [39],
[40], que a su vez, se traduce en un mayor rendimiento de ciclo al reducir las
pe´rdidas por friccio´n y emisiones te´rmicas al ambiente [28]. La compresio´n
del aire conduce a un aumento de temperatura, lo que requiere la colocacio´n
de un intercambiador de calor para mantener la densidad elevada del aire.
Esta necesidad de enfriamiento del aire de admisio´n implica la posibilidad
de aprovechamiento para un WHRS. Debido a la baja potencia te´rmica pro-
ducida por dichos intercambiadores, y su bajo nivel de temperatura, dichas
potencias te´rmicas pueden ser utilizadas como potencia te´rmica auxiliar pa-
ra un WHRS que recupere otras fuentes te´rmicas de mayor potencia te´rmica
disponible [41], [42]. Teng et al. [9] evaluo´ la potencia residual obtenida de los
enfriadores de la l´ınea de admisio´n de un motor die´sel de camio´n. De dichos
resultados se obtuvo que la potencia te´rmica residual asociada a dicha fuente
puede representar hasta un 10 % de la potencia te´rmica residual total.
2.3. Estado del arte de WHRS en MCIA
El intere´s por el desarrollo de sistemas WHRS en MCIA esta´ aumentan-
do debido a las normativas anticontaminantes cada vez mas restrictivas, y
a la demanda de un mercado de productos cada vez ma´s eficientes. En la
actualidad existen multitud de WHRS aplicados a MCIAs [25]. En esta sec-
cio´n se ha realizado una revisio´n bibliogra´fica de aquellos sistemas basados
en la aplicacio´n de ciclos termodina´micos. Las diferentes soluciones basadas
en ciclos termodina´micos pueden agruparse en dos grupos:
Sistemas de refrigeracio´n en la l´ınea de admisio´n.
Sistemas basados en generacio´n de potencia adicional.
2.3.1. Sistemas de refrigeracio´n en la l´ınea de admisio´n
Debido a la implantacio´n de turbocompresio´n en MCIAs, la temperatura
de los gases en la entrada del pisto´n puede aumentar considerablemente en
puntos de alto grado de carga, a pesar de la presencia de un intercambiador
a la salida del compresor. As´ı, un sistema que logre un enfriamiento adicional
mediante un ciclo de refrigeracio´n, permitir´ıa mayores eficiencias en consumo
y una disminucio´n de las tensiones te´rmicas y meca´nicas en el motor [28].
El requerimiento fundamental que deben presentar los ciclos de refrigera-
cio´n para este fin, es que la potencia necesaria para la etapa de compresio´n
del l´ıquido debe ser muy reducida. De este modo, los ciclos apropiados son
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aquellos cuya etapa de compresio´n no se realice u´nicamente por un sistema
de compresio´n meca´nica. Los ciclos que presentan estas caracter´ıstica son los
sistemas de refrigeracio´n trite´rmicos [43]. Los ciclos trite´rmicos constan de
tres niveles de temperatura, y por lo tanto, de tres procesos de transferen-
cia de calor claramente diferenciados: 1) el proceso de captacio´n de energ´ıa
te´rmica residual (por ejemplo: gases de escape) se emplea para la evapora-
cio´n del fluido en la etapa de alta presio´n, 2) el proceso de evaporacio´n del
fluido en la etapa de baja presio´n se obtiene extrayendo energ´ıa te´rmica de
los gases de admisio´n lo que genera su enfriamiento, y 3) para cerrar el ci-
clo, un proceso intermedio de condensacio´n del fluido de trabajo a presio´n
intermedia.
Actualmente los estudios de ciclos de refrigeracio´n para el enfriamiento
de la l´ınea de escape se dividen en dos l´ıneas de investigacio´n:
Ciclos de eyeccio´n en los cuales presio´n del fluido se incrementa por
intercambio de energ´ıa cine´tica a trave´s de un difusor [44], [45]. Uno de
los primeros trabajos experimentales realizados por Kadunic et al. [44]
en 2012 empleando esta te´cnica, han mostrado resultados satisfactorios
para motores gasolina. En dichos trabajos se describen aumentos de
eficiencia de motor de hasta un 10 % respecto de la configuracio´n ori-
ginal enfriando los gases de entrada hasta una temperatura de -15oC.
Ambos trabajos se basaban en la instalacio´n de un ciclo de refrigera-
cio´n que enfriaba los gases de admisio´n a temperaturas muy inferiores
a la ambiente.
Ciclos de absorcio´n donde el fluido refrigerante se absorbe en un fluido
en fase l´ıquida, por lo que produce una reduccio´n del trabajo necesario
del proceso de compresio´n utilizando potencia te´rmica residual [46].
2.3.2. Sistemas basados en generacio´n de potencia adi-
cional
2.3.2.1. Ciclo Rankine
Un ciclo de Rankine es un ciclo termodina´mico de generacio´n de potencia
que consta de cuatro procesos fundamentalmente, como muestra la figura
2.2: a) compresio´n de un l´ıquido desde un nivel de baja presio´n a otro de
alta presio´n, b) evaporacio´n del fluido por transferencia de calor de un foco
caliente, c) expansio´n del vapor mediante un ma´quina expansora, en el que el
fluido alcanza nuevamente el nivel de baja presio´n, y finalmente d) conden-
sacio´n del gas por un foco fr´ıo (FF) hasta alcanzar las condiciones iniciales
del ciclo [47]. Tradicionalmente, el fluido de trabajo para el ciclo Rankine
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ha sido el agua debido a su disponibilidad, presiones de ciclo aceptables en
temperaturas de trabajo y elevadas temperaturas de trabajo [47].
Figura 2.2: Izquierda: Esquema ba´sico de los componentes constructivos de
un ciclo Rankine. Derecha: Diagrama T-s de ciclo Rankine.
El ciclo de Rankine como WHRS, ofrece ventajas significativas respecto
los otros sistemas de recuperacio´n. Weerasinghe et al. [48] realizo´ una compa-
racio´n entre las prestaciones de la implementacio´n de un ciclo Rankine y y la
utilizacio´n de turbocompouding 3). Mediante simulaciones nume´ricas, obtuvo
que la solucio´n de aprovechamiento de energ´ıa te´rmica residual mediante un
ciclo Rankine ofrec´ıa un ahorro de combustible de hasta un 9 %, frente a
un 6.5 % empleando la te´cnica de turbocompouding. Adema´s de las mejores
prestaciones energe´ticas, Hountalas et al. enumeraron otras ventajas te´cnicas
del ciclo Rankine tales como: 1) la posibilidad de utilizacio´n de un reservo-
rio energe´tico en forma de bater´ıa, y 2) un buen rendimiento en puntos de
funcionamiento de motor con bajos grados de carga.
Para un WHRS basado en ciclos Rankine, la seleccio´n del fluido de trabajo
es un factor fundamental que afecta directamente, tanto las prestaciones,
como al coste de la instalacio´n [35]. Dependiendo del fluido de trabajo, los
ciclos Rankine pueden clasificarse en: a) ciclos de Rankine con agua , 2) ciclo
orga´nico de Rankine (ORC 4).
Los ciclos ORC son los ciclos t´ıpicamente recuperadores, y presentan un
alto porcentaje de calor recuperado para temperaturas residuales relativa-
mente bajas. Los fluidos refrigerantes, hidrocarburos y otros fluidos con alto
peso molecular son las sustancias comu´nmente empleadas en los ciclos ORC
[22].
3te´cnica basada en colocar una turbina adicional en la l´ınea de escape para generacio´n
de potencia meca´nica
4del ingle´s Organic Rankine Cycle
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Algunos investigadores proponen la utilizacio´n de un ciclo supercr´ıtico
para reducir las irreversibilidades en el proceso de evaporacio´n del fluido de
trabajo, al reducir la diferencia de temperatura entre la sustancia y la fuente
residual. Los trabajos ma´s destacables en el empleo de ciclos supercr´ıticos en
este campo han sido: los desarrollados por Aleksandra et al. [49], Dai et al.
[50], [51], Mago et al. [52] y Wanga et al. [14].
Existe otra variante de ciclo Rankine para el aprovechamiento de energ´ıa
te´rmica residual denominado triple-flash-point. Este sistema consiste en uti-
lizar un fluido en condiciones supercr´ıticas para realizar el proceso de capta-
cio´n de potencia te´rmica residual eficientemente con bajas pe´rdidas exerge´ti-
cas. Posteriormente, este fluido se separa en l´ıquido saturado y vapor saturado
a un nivel de presio´n inferior donde el fluido es expandido entre una relacio´n
de presio´n aceptable. Resultados teo´ricos ofrecidos por Ho et al. [53], mues-
tran mejoras de aprovechamiento de la fuente residual de hasta un 15 % y
rendimientos similares de ciclo Rankine tradicional. A pesar de ello, advierten
de posibles complicaciones te´cnicas a la hora de su implementacio´n.
Actualmente, tanto fabricantes de automo´viles como investigadores, se
decantan por los ciclos Rankine para abordar la recuperacio´n residual en
MCIA debido al gran potencial de recuperacio´n teo´rico (alrededor de 10-15
% de aumento de potencia), [21], [22], [13]. A pesar de ello, debido tanto al
escaso desarrollo de prototipos, como de la falta de un estado del arte so´lido
para la implementacio´n en MCIA, hace que todav´ıa sea necesario investigar
en WHRS, tanto en aspectos te´cnicos (seleccio´n de expansor adecuado, in-
tercambiadores , etc), como termodina´micos (fluidos de trabajo, condiciones
de trabajo, etc) [13].
2.3.2.2. Ciclo Brayton
El ciclo Brayton ha sido considerado como una alternativa tecnolo´gica
para la recuperacio´n de energ´ıas te´rmicas intermedias en aplicaciones indus-
triales [10]. El uso de un ciclo Brayton como WHRS en MCIAs, se inicia en
los an˜os 1980 motivados por su relativo bajo coste de instalacio´n y de espa-
cio [54]. Los ciclos Brayton necesitan temperaturas de gases muy elevadas
para conseguir potencias netas en la turbocompresio´n positivas [47]. Song
et al. [55] ha logrado obtener teo´ricamente aumentos de un 4 % la poten-
cia generada del motor. Para ello, emplea un turbogrupo sobredimensionado
para derivar parte de los gases de admisio´n al ciclo Brayton y as´ı reducir la
potencia necesaria para la compresio´n en el ciclo.
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2.4. Estado del arte de ciclos Rankine como
WHRS en MCIA
2.4.1. Justificacio´n
La problema´tica de la optimizacio´n de ciclos de aprovechamiento se pone
de manifiesto en la ausencia desarrollo de una tecnolog´ıa u´nica para la recu-
peracio´n dentro del rango de temperaturas y potencias propio de los MCIA
[25], [12]. Las diferentes soluciones tecnolo´gicas desarrolladas, agrupadas en
funcio´n de la temperatura de fuente residual y su potencia te´rmica disponible,
aparecen representadas en la figura 2.3 que ha sido confeccionada, gracias a
la recopilacio´n de informacio´n realizada por Bianchi y Pascale [5], y Quiolin
et al. [12]. Las tecnolog´ıas respresentadas son: ciclo Rankine con agua y ORC.
La figura 2.3 muestra que la tecnolog´ıa de ciclos Rankine esta´ potentemente
desarrollada para el aprovechamiento de fuentes residuales de temperaturas
superiores a 800oC y grandes potencias te´rmicas de aprovechamiento. Los ci-
clos ORC, en cambio, esta´n desarrollados para el aprovechamiento de poten-
cia te´rmica residual con temperaturas inferiores a 350oC y grandes potencias
(geote´rmica, solar, etc). De este modo, el campo de aplicacio´n de recupera-
cio´n de potencia residual en motores no esta´ todav´ıa desarrollado, debido a la
variedad de potencias y temperaturas existentes en las fuentes residuales de
un MCIA. De este modo, la recuperacio´n de energ´ıa en este tipo de aplicacio´n
todav´ıa es fuente de estudios tanto teo´ricos como experimentales.
Figura 2.3: Rango de temperaturas de fuentes residual y potencias desarro-
lladas por sistemas existentes en la industria para ciclo Rankine con agua
(calderas de generacio´n de potencia) y ORC (centrales geote´rmicas).
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2.4.2. Seleccio´n de fluidos para ciclos Rankine como
WHRS en MCIA
La seleccio´n del fluido de trabajo juega un papel imprescindible en un
WSHR, y esta´ fuertemente determinada el nivel te´rmico de la fuente residual
a considerar [56]. Los grupos ma´s utilizados como fluidos de trabajo son halo-
carbonos, HFC, hidrocarburos, amoniaco y agua. Para realizar una primera
pre-seleccio´n de fluido de trabajo, se presta atencio´n a algunas propiedades
que deben ser consideradas.
2.4.2.1. Aspectos del fluido de trabajo
Los aspectos fundamentales, que son tenidos en cuenta en la seleccio´n de
un fluido como fluido de trabajo en un ciclo Rankine como WHRS son:
Estabilidad qu´ımica en las condiciones de trabajo requeridas. Los flui-
dos orga´nicos presentan problemas de descomposicio´n y estabilidad
qu´ımica a temperaturas superiores a la temperatura cr´ıtica.
Deben presentar una toxicidad baja y las caracter´ısticas de inflama-
bilidad y explosividad deben ser pro´ximas a cero. Las propiedades,
atendiendo a la toxicidad, de los fluidos de trabajo ma´s comunes apa-
recen reflejadas en la American Society of Heating, Refrigerating and
Air-Conditioning Engineers (ASHRAE) Standard 34, en la define un
co´digo de designacio´n y clasificaciones de fluidos de trabajo atendiendo
a su seguridad con la letra A baja toxicidad y B alta toxicidad. Res-
pecto criterios de explosividad e inflamabilidad ASHRAE define a los
fluidos como: no inflamable (1), baja (2) y alta (3) inflamabilidad.
Los fluidos deben ser respetuosos con el medio ambiente. Los efectos de
estudio para realizar esta evaluacio´n son ba´sicamente dos: efecto de gas
invernadero y potencial de destruccio´n de capa de ozono. Estos aspectos
esta´n respectivamente caracterizados por dos para´metros: 1) potencial
de destruccio´n de capa de ozono (ODP), y 2) potencial de calentamiento
global (GWP). Dichos para´metros deben ser nulos o bajos.
Presio´n de l´ınea de alta aceptable para no encarecer la instalacio´n.
Presio´n de l´ınea de baja aceptable por dos aspectos: a) en los ciclos
donde la presio´n de trabajo es muy baja, las pe´rdidas de presio´n se
convierte en un aspecto crucial a reducir, y b) presiones de trabajo
muy reducidas implican posibles filtraciones de aire atmosfe´rico en el
sistema.
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Deben presentar altas densidades de vapor. La seleccio´n del fluido afec-
ta enormemente a los taman˜os de intercambiador y expansor necesarios.
Para ello, inicialmente, se persigue que el caudal del fluido del traba-
jo sea lo menor posible, sobre todo en su aplicacio´n en veh´ıculos de
carretera, debido al reducido espacio disponible.
Alta conductividad te´rmica para reducir el taman˜o de los intercambia-
dores.
El punto de congelacio´n del fluido de trabajo debe ser muy inferior a
las temperaturas de trabajo.
Disponibilidad y coste del fluido de trabajo
Curvas de vapor saturado positivas o isentro´picas en el diagrama T -s.
Hung et al. [22] realizaron la primera clasificacio´n de los fluidos de tra-
bajo atendiendo a las condiciones del mismo tras un proceso de expan-
sio´n isentro´pico desde condiciones de vapor saturado. La clasificacio´n
consiste en tres tipos de curvas de vapor saturado en el diagrama T -s
1) fluidos con pendientes o hu´medos, 2) fluidos con pendiente positiva o
secos, 3) fluidos pendiente isentro´pica o infinita. Tal y como muestra la
figura 2.4 a la izquierda, el agua presenta una curva de vapor saturado
negativa en el diagrama T -s, lo que se traduce en condiciones de vapor
hu´medo en un proceso de expansio´n isentro´pico, desde condiciones de
vapor saturado. La mayor´ıa de los fluidos orga´nicos de elevado peso
molecular son fluidos secos. El benceno, R113 y R245fa son los fluidos
secos ma´s representativos y presentan una l´ınea de vapor saturado con
pendiente positiva en el diagrama T -s. Para este tipo de fluidos, un
proceso de expansio´n de vapor (sin sustraccio´n de calor) siempre se
encontrara´ situado en la zona de vapor sobrecalentado (regio´n seca).
Generalmente, los fluidos secos, son fluidos orga´nicos con un elevado
peso molecular y presentan mayores rendimientos de ciclo Rankine en
expansiones desde condiciones de vapor saturado [22]. En cambio, los
fluidos hu´medos experimentan expansiones con condensacio´n en el caso
de expansiones isentro´picas desde condiciones de vapor saturado. A su
vez, existe otra distincio´n de fluidos denominada fluidos isentro´picos,
en los cuales la l´ınea de vapor saturado presenta una pendiente pra´cti-
camente vertical. Los fluidos isentro´picos ma´s conocidos son R11, R12
y R134a.
La figura 2.4 muestra la campana de saturacio´n del R245fa, fluido
orga´nico muy utilizado en WHRS de baja temperatura [57]. El etanol
presenta una curva de saturacio´n con pendiente ligeramente positiva
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(pra´cticamente isentro´pica) en el diagrama T -s, por lo que no requiere
elevados sobrecalentamientos para evitar condensaciones del vapor a la
salida del expansor. Los fluidos secos, adema´s, presentan entalp´ıas de
evaporacio´n sustancialmente inferiores a las del agua, tal y como mues-
tra el diagrama T -h de la figura 2.4, lo que se traduce en una restriccio´n
menor del aprovechamiento de la fuente residual para una temperatura
de evaporacio´n dada.
Figura 2.4: Comparacio´n de campanas de saturacio´n en diagramas T-s (iz-
quierda) y T-h (derecha) para agua, etanol y R245fa.
2.4.2.2. Investigaciones sobre seleccio´n de fluidos de ciclos Ran-
kine como WHRS en MCIA
Los primeros investigaciones sobre WHRS en MCIA, como se ha descrito
anteriormente, fueron las realizadas en la de´cada de los 70 [58], [59], [60] y
[61]. En dichas investigaciones, el fluido de trabajo utilizado para el ciclo
de recuperacio´n era agua. Los primeros trabajos teo´ricos sobre la utilizacio´n
de ciclos orga´nicos como WHRS en MCIA fueron realizados por Chen et
al. [62] en 1983. En sus trabajos teo´ricos introdujeron la posibilidad de un
ciclo Rankine binario. La primera etapa recuperaba fuentes residuales de
alta temperatura con un ciclo Rankine con agua, mientras que las fuentes
residuales se recuperaban con un ORC utilizando R11 (disolvente orga´nico)
como fluido de trabajo. Mediante esta configuracio´n se obtuvo una mejora
teo´rica de un 15 % en el consumo del motor.
Posteriormente, una de´cada despue´s, Hung et al. [22] realizo´ los prime-
ros estudios sobre la seleccio´n de fluidos de trabajo para su utilizacio´n en
ciclo Rankine como WHRS. En sus estudios, Hung et al. considero´ diferentes
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familias de fluidos (orga´nicos e inorga´nicos), y analizando sus propiedades
termodina´micas, observo´ que los fluidos con curva de vapor saturado posi-
tiva mostraban saltos enta´lpicos relativamente bajos durante un proceso de
expansio´n, en comparacio´n con los fluidos hu´medos. Este comportamiento,
se traduce en ciclos que permiten expansiones en procesos de una sola etapa
sin condensacio´n, pero con mayores caudales ma´sicos para una misma poten-
cia desarrollada. Las conclusiones obtenidas por Hung et al. fueron similares
a las obtenidas por Maizza y Maizza [63] y Vijayaraghavan et al. [64]. Fue
a partir de estas investigaciones, cuando se inicia el entusiasmo de la utili-
zacio´n de fluidos refrigerantes como fluidos de trabajo para ciclos Rankine
como WHRS.
Posteriormente, a principios de siglo XXI, Baley [65] considera de nuevo al
agua como el fluido de trabajo con mejores prestaciones para sistemas WHRS
en MCIA debido a sus propiedades ambientales, de seguridad y transferencia
de calor. A pesar de ello, advierte de posibles inconvenientes de implementa-
cio´n te´cnica tales como, altos volu´menes espec´ıficos a presiones bajas, y alta
corrosividad que podr´ıa mostrar sobre todo en condiciones de vapor sobreca-
lentado. A pesar de las grandes prestaciones teo´ricas que ofrec´ıa el agua como
fluido de trabajo para sistemas WHRS, en 2005, Chammas et al. [21] lista
desventajas de cara´cter te´cnico sobre la utilizacio´n del agua como fluido de
trabajo en ciclos Rankine como WHRS en MCIA tales como, bajas presiones
(conclusiones compartidas un an˜o despue´s por Ringler et al. [35]) y elevados
caudales volume´tricos a la salida del expansor. Debido a estos inconvenien-
tes, el empleo de agua para ciclos Rankine en pequen˜os sistemas WHRS
en MCIA, podr´ıa implicar un sistema complejo y de gran taman˜o. Por ello,
Chammas et al. concluyen en sus estudios que los fluidos orga´nicos deb´ıan ser
considerados para definir el fluido de trabajo o´ptimo en el aprovechamiento
de la potencia te´rmica residual en un MCIA. Adicionalmente, Ringler et al.
[35] observo´ que los fluidos orga´nicos no requer´ıan sobrecalentamiento para
exhibir altos rendimientos de ciclo, lo que permit´ıa el aprovechamiento resi-
dual de temperaturas bajas (100-200oC). Una conclusio´n similar, obtuvieron
Mago et al. [52] en sus investigaciones.
Un an˜o despue´s, en 2007, Teng et al. [10] clasifico´ finalmente a los fluidos
de trabajo para ciclos Rankine en: 1) secos y 2) hu´medos. En su trabajo, Teng
et al. expuso que la caracter´ıstica primordial de los fluidos secos e isentro´picos
para ciclos WHRS es evitar los posibles dan˜os que pueden producir el impac-
to de las condensaciones del vapor contra los a´labes de la turbina [10], [66].
Respecto el efecto de la temperatura de sobrecalentamiento, Teng et al. [10]
advierte que puede estar limitada a la temperatura de estabilidad te´rmica.
Los fluidos orga´nicos presentan un l´ımite de estabilidad te´rmica a tempera-
turas relativamente bajas [10], con valores muy pro´ximos a la temperatura
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cr´ıtica. Por ello, pueden sufrir descomposicio´n y deterioros a temperaturas
y presiones elevadas [21], [22]. En cambio el agua, debido a los enlaces de
hidro´geno, presenta una temperatura ma´xima de trabajo muy elevada (alre-
dedor de 2000oC) [67], por lo que no existe restriccio´n de temperatura en su
aplicacio´n como fluido de trabajo en WHRS.
A partir de los estudios realizados por Verschoor et al. [68], donde afirma-
ron que la mayor´ıa de las pe´rdidas de exerg´ıa en el proceso de transferencia
de calor suceden en la transferencia entre la fuente de energ´ıa residual y
el fluido de trabajo, sugieren el empleo de ciclos supercr´ıticos orga´nicos en
WHRS para evitar dichas irreversibilidades sobre todo en su aplicacio´n en
instalaciones geote´rmicas. En el estudio, Teng et al.[9] asegura que a trave´s
de una eleccio´n correcta del fluido de trabajo, puede minimizarse la diferen-
cia de temperatura entre la fuente residual y el fluido de trabajo. A trave´s
de estos u´ltimos trabajos, cuyo objetivo no era la recuperacio´n te´rmica en
MCIA, sino recuperacio´n geote´rmica, se concluyo´ que los fluidos ma´s utili-
zados para temperaturas relativamente bajas eran los fluidos orga´nicos en
concreto R245fa, y R123. A pesar de ellos, las investigaciones advierten que
el aumento de presio´n en la l´ınea de alta podr´ıa encarecer la instalacio´n.
Zhan et al. [66], al igual que Teng et al. [9], comparte el criterio de las
expansiones secas, como aspecto positivo para fluidos orga´nicos. Hung et al.
[69] posteriormente, an˜adir´ıa que este feno´meno, a su vez resta eficiencia
al ciclo por reducir el a´rea del ciclo en un diagrama T-s, y aumenta las
necesidades de enfriamiento en el condensador.
Paralelamente a estas investigaciones, Arias et al. [8] y Endo et al. [70]
volvieron a seleccionar el agua como mejor fluido de trabajo para WHRS en
MCIA debido a sus buenas propiedades conductivas, a su temperatura cr´ıtica
elevada la cual permite ciclos con altas temperaturas de ciclo, y por los tanto
altos rendimientos obtenidos.
Ringler [35], en 2009, concluyo´ que el agua es el fluido de trabajo apro-
piado para recuperacio´n te´rmica en MCIA. Los trabajos inclu´ıan un laxo
desarrollo teo´rico con hipo´tesis de gas ideal. A trave´s de este trabajo, el agua
es considerado por Ringler como el mejor fluido de trabajo para la recupera-
cio´n de fuentes te´rmicas entre 500oC y 800oC. A pesar de ello, puntualiza que
su implantacio´n podr´ıa estar en ocasiones limitada por restricciones te´cnicas
o termodina´micas, puesto que en ocasiones no se pueden alcanzar los sobre-
calentamientos necesario para la recuperacio´n en un veh´ıculo en condiciones
parciales de funcionamiento. Ringler introdujo en estos estudios, la posibi-
lidad de utilizar etanol en los sistemas de recuperacio´n, puesto que exhib´ıa
prestaciones ligeramente inferiores a las del agua, pero con menos problemas
de implantacio´n te´cnicas a pesar de su cara´cter inflamable.
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A partir de 2010, los estudios de ana´lisis de fluido de trabajo incluyen la
seleccio´n de fuentes residuales a aprovechar, debido a que el amplio margen
de temperatura existentes en las fuentes residuales puede condicionar enor-
memente el fluido o´ptimo, como fueron los trabajos desarrollados por Quoilin
et al. [25]. En dichos trabajos obtuvieron que la seleccio´n del fluido de tra-
bajo esta´ fuertemente determinada por la seleccio´n de fuentes residuales a
recuperar. Espinosa et al. [71] (perteneciente al equipo de investigacio´n de
Lemort), realizo´ una comparacio´n entre los fluidos de trabajo que estaban
siendo contemplados en las u´ltimas investigaciones para WHRS en MCIA.
Posteriormente a esta investigacio´n, se han desarrollado prototipos de ciclos
[72] y se han realizado estudios teo´ricos sobre evaluacio´n de WHRS en MCIA
[73] considerando u´nicamente el R245fa. El trabajo de Espinosa et al. [71]
esta´ basado en trabajos parame´tricos de estudios de ciclo ideal donde las
restricciones impuestas, las hipo´tesis de expansiones isentro´picas, y las res-
tricciones de condensacio´n a la salida del expansor, hacen que las conclusiones
obtenidas no sean del todo extrapolables a la realidad.
Esta conclusio´n esta´ corroborada por los trabajos experimentales realiza-
dos por Seher et al. [74], en los cuales obtiene, mediante modelos ajustados
experimentalmente, que las prestaciones del fluido agua y etanol son com-
parables entre s´ı, y superiores al de R245fa empleando ma´quinas expansoras
volume´tricas.
De este modo, se ha de destacar que la optimizacio´n de fluidos de traba-
jo para aplicaciones de WHRS esta´ totalmente optimizada para el caso de
temperaturas intermedias y de gran potencia. En cambio, para su empleo en
MCIA, todav´ıa no existe un criterio u´nico de seleccion de fluido de traba-
jo, puesto que dependiendo de los condicionantes de los estudios, se pueden
consideran como mejores fluidos el agua, R245fa o el etanol.
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2.4.3. Estado del arte componentes de ciclos Rankine
como WHRS en MCIA
Actualmente, ya existen algunos datos sobre caracter´ısticas de algunos
prototipos reales de ciclos Rankine como WHRS de gran potencia y baja
temperatura, pero muy pocas con las caracter´ısticas necesarias para poder
ser implantadas en un MCIA.
Los elementos fundamentales, y adema´s los mayores limitantes, de un
ciclo Rankine en MCIA para WHRS son:
Intercambiadores de calor.
Ma´quina expansora.
2.4.3.1. Intercambiadores de calor
Los intercambiadores de calor son elementos fundamentales para un ciclo
Rankine, puesto que es donde se realizan los procesos de transferencia calor
necesarios para el funcionamiento del ciclo. Existen dos procesos de trans-
ferencia de calor fundamentales: 1) calentamiento y evaporacio´n del fluido
de trabajo del ciclo Rankine mediante enfriamiento de la fuente residual y
2) calentamiento del foco fr´ıo por condensacio´n del fluido de trabajo del ci-
clo. Las potencias de transferencia y, en algunos casos, las bajas diferencias
de temperaturas de focos entre puntos, hacen que la seleccio´n del tipo de
intercambiador sea crucial para una implementacio´n exitosa.
En la seleccio´n de los intercambiadores de calor en un WHRS, se deben
considerar dos aspectos fundamentalmente:
Taman˜o y peso del intercambiador. Las soluciones de ORC deben ser
soluciones compactas y ligeras, para poder ser introducidas sin grandes
modificaciones en el veh´ıculo.
La pe´rdida de presio´n de la fuente residual ( sobre todo en los ga-
ses de escape) debe ser muy reducida, puesto que aumenta el trabajo
de bombeo que debe realizar el pisto´n lo que reduce la potencia neta
desarrollada [28].
Uno de los intercambiadores de calor ma´s utilizados son los intercambia-
dores de carcasa y tubos. Estos intercambiadores consisten en tubos por los
que circula la fuente de calor. Estos tubos esta´n alojados en un recipiente
donde reside el fluido a calentar, tal y como como muestra la figura 2.5a.
Existen algunas te´cnicas para aumentar la transferencia de calor en este tipo
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de intercambiadores como: colocacio´n de aletas en los tubos y baffles y au-
mentar la porosidad de los materiales [75] para tiempo de residencia por parte
del fluido de trabajo y la superficie de transferencia de calor respectivamente.
Uno de los primeros trabajos en el campo de seleccio´n de intercambiado-
res para WHRS, fueron los desarrollados por Kang et al. [76] donde utilizaron
intercambiadores tipo tubo-carcasa para todos los intercambiadores del sis-
tema. Evaluando las pe´rdidas de presio´n existentes en el condensador, y el
aumento de taman˜o que podr´ıan suponer la reduccio´n de dicha pe´rdida, de-
cidio´ sustituirlos por intercambiadores de placas obteniendo soluciones ma´s
compactas.
Debido a las elevadas pe´rdidas de presio´n de los intercambiadores de
carcasa y tubos, se deben considerar otro tipo de intercambiadores para di-
sen˜ar el evaporador en un ciclo Rankine, tales como los intercambiadores tipo
placas-aleta, representado en la figura 2.5b. Los intercambiadores placas-aleta
utilizan un ”sandwich” que contiene pasajes de aletas para aumentar la efec-
tividad del intercambio al aumentar la superficie de contacto. Los disen˜os
son de flujo cruzado y contracorriente, junto con diferentes configuraciones
de aleta (aletas rectas, aletas de geometr´ıa ondulada, etc.).
(a) Intercambiador tubo carcasa. Fuente: [77] (b) Intercambiador placas aletas.
Figura 2.5: Ilustraciones de diferentes tipos de intercambiador utilizados en
ciclo Rankine como WHRS en MCIA.
Muy pocos estudios se han centrado en la evaluacio´n de taman˜os de in-
tercambiadores en un ciclo Rankine como WHRS para MCIA. Uno de los
ma´s importantes fue el desarrollado por Mavridou et al. [75] en 2010. En
sus trabajos, se analizo´ teo´ricamente varios tipos de intercambiadores de la
familias para su uso en un ciclo Rankine como WHRS en MCIA: a) carcasa
y tubos, y b) placas aletas. Respecto el estudio de la familia de intercambia-
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dores de tipo tubos carcasa, se considero´ la configuracio´n con tubo liso, tubo
corrugado y con aletas; mientras que para la familia de de placas y aletas,
se utilizo´ la configuracio´n esta´ndar junto con otras configuraciones que pre-
sentaban modificaciones de porosidad superficiales para aumentar el a´rea de
contacto. En este trabajo se evaluaba el taman˜o total del intercambiador y
la pe´rdida de presio´n generada en cada una de las corrientes. Los resultados
ma´s relevantes aparecen resumidos en la figura 2.6.
Figura 2.6: Resumen de los resultados teo´ricos realizados por Mavridou et al.
[75]. Comparacio´n de requerimientos de volumen (representado por barras)
y pe´rdidas de presio´n (representado por puntos) para diferentes tipos de
intercambiadores.
La l´ınea de puntos de la figura 2.6 representa la pe´rdida de presio´n de los
gases de escape para cada tipo de intercambiador considerado. La pe´rdida
de presio´n se ha representado respecto el intercambiador de referencia tubo
carcasa de tubo liso. Segu´n muestra la figura 2.6, se puede observar como la
solucio´n ma´s interesante respecto reduccio´n de pe´rdida de presio´n es la solu-
cio´n de placas y aletas puesto que muestra una reduccio´n del 99 % respecto
la configuracio´n de referencia de tubo carcasa lisa. Considerando el volumen
requerido, las soluciones ma´s compactas son las soluciones de placas y aletas
con tratamiento superficial con 10 y 40 ppi (ppi)5, pero con dimensiones no
muy distintas a las de placas y aletas convencional. De este modo, se puede
concluir que los intercambiadores placas y aletas son perfectos para conseguir
procesos de transferencia de calor con pe´rdida de presio´n reducida con pocos
requerimientos de espacio y peso. Este aspecto convierte a los intercambia-
5del ingle´s pores per inch
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dores placa aleta en la mejor solucio´n de intercambio para un ciclo Rankine
como WHRS en MCIA.
Respecto al disen˜o del condensador, no existe en la bibliograf´ıa cient´ıfica
estudios teo´ricos sobre su dimensionamiento y seleccio´n. Analizando los tra-
bajos experimentales realizados para WHRS en MCIA, se observa que como
condensador del ciclo, se utilizan intercambiadores de placas refrigerados por
agua para reducir los requerimientos de espacio de la sala. Esta configuracio´n
no se puede considerar como realista, puesto que el calor sobrante del ciclo
Rankine, independientemente de si el condensador va refrigerado por agua o
por aire, debera´ ser intercambiado con el u´ltimo foco fr´ıo del sistema, es de-
cir, el aire atmosfe´rico. De este modo los requerimientos de espacio, pe´rdida
de carga y potencia de conveccio´n necesaria deber´ıan ser analizados con la
misma profundidad que con el evaporador.
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2.4.3.2. Ma´quina expansora
El expansor es el elemento que determina significativamente el modo en
el que la energ´ıa de fluido se transforma en potencia meca´nica. La seleccio´n
de la ma´quina expansora depende de las condiciones termodina´micas de la
sustancia la entrada y salida del mismo, restricciones de espacio, peso y
durabilidad [78]. Dependiendo de dichas condiciones la ma´quina expansora
seleccionada puede ser: a) una ma´quina de flujo cont´ınuo (turbina [79]), o una
ma´quina volume´trica (expansor de tornillo [80], scroll [4], [81], [82], pisto´n
alternativo [83], o pisto´n tipo ”Swash-plate” [70]).
Turboma´quinas. Las turbinas son expansores de flujo cont´ınuo en el que
no existe ningu´n volumen confinado, sino que existe un caudal volume´trico
cont´ınuo que es expandido a lo largo de una ma´quina. Las turbinas tanto
axiales o radiales, presentan ventajas respecto los expansores volume´tricos,
tales como estructura compacta y de fa´cil fabricacio´n, un disen˜o simple, poco
peso espec´ıfico de instalacio´n y alta eficiencia de conversio´n en condiciones de
disen˜o [20]. Las turbinas en cambio, pueden presentar problemas a la hora de
su implementacio´n como expansores en sistemas WHRS, debido sus elevadas
velocidades de giro (que implican utilizacio´n de reductoras para el uso directo
de la potencia meca´nica generada) y sus grandes caudales necesarios para
obtener rendimientos aceptables [74], [84], [85].
Las turboma´quinas se dividen generalmente en dos tipos: turbinas axia-
les y radiales. En las turbinas el uso de fluidos de trabajo de peso molecular
elevado implica variaciones sustanciales en su comportamiento respecto di-
sen˜os tradicionales de turbinas de vapor [57]. La principal diferencia es que
de los fluidos orga´nicos en ciclos WHRS presentan velocidades del sonido ba-
jas [57] y elevadas relaciones de expansio´n, por lo que el efecto de las ondas
de choque, no debe ser despreciable para este tipo de ma´quinas.
Los trabajos ma´s importantes respecto uso de turboma´quinas como ex-
pansores en ciclos Rankine como WHRS en MCIA, son los trabajos desarro-
llados por: 1) Cummmins, Inc. [86] en el que se instalaba una turboma´quina
a un motor die´sel de camio´n, 2) Seher et al. [74] utilizo´ una turbina de ac-
cio´n de doble etapa con agua como fluido de trabajo, y exhibiendo un un
rendimiento insentro´pico del 48 %, y 3) los realizados por Kang [76], donde
utilizando una turbina radial con R245fa obteniendo una potencia meca´nica
de 30 kW (aplicacio´n no motor´ıstica).
Expansores volume´tricos. Los o´rdenes de magnitud del re´gimen de giro
en un MCIA, similares a los reg´ımenes de expansores volume´tricos, con-
vierten a e´stos u´ltimos en una solucio´n constructiva aceptable para WHRS,
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permitiendo el acople directo entre ambas ma´quinas. A pesar de ello, el em-
pleo de expansores volume´tricos presentan tambie´n ciertos problemas como
la necesidad de lubricacio´n [12]. Las soluciones propuestas para afrontar este
problema son: a) instalar un separador de aceite a la salida del expasor y
que lo conducira´ de nuevo a la l´ınea de succio´n del expansor, b) introducir el
aceite de lubricacio´n junto con el fluido de trabajo, c) utilizar expansores que
no necesitan lubricacio´n, pero presentan un bajo rendimiento volume´trico y
un alto porcentaje de fugas debido alas altas tolerancias que existen entre
las partes mo´viles) el expansor para reducir las fugas existentes [72].
Los tipos ma´s importantes de expansores volume´tricos que han sido uti-
lizados como expansores en WHRS han sido:
Expansores rotativos. El empleo de estos expansores esta´ ganando
intere´s para sistemas de baja escala por diferentes motivos: 1) no requie-
re la existencia de va´lvulas de levas, puesto que los procesos de carga
y descarga vienen impuestos por las lumbreras, 2) presentan velocida-
des relativamente lentas de sus componentes (por lo que no requiere
lubricacio´n). En cambio, presentan la desventaja de que las pe´rdidas
por fugas afectan drama´ticamente al rendimiento del ciclo. El expansor
rotativo ma´s utilizado en las u´ltimas investigaciones ha sido el expansor
tipo scroll [12].
Los primeros expansores scroll de los que se tiene constancia para apli-
caciones de recuperacio´n residual, fueron desarrollados en 2007 utili-
zando R134a como fluido de trabajo. En dichos trabajos, realizados
por Manolakos et al. [87], se obtuvieron unos rendimientos isentro´picos
de 65 %. Simulta´neamente, Kim et al. [88] utilizo´ en sus investigaciones
el mismo tipo de expansor, obteniendo rendimientos isentro´picos de un
33 % para temperaturas de trabajo cercanas a 150oC y considerando
agua como fluido de trabajo. Un an˜o despue´s, Peterson et al. [82] mos-
traba en su tesis resultados con rendimientos isentro´picos no superiores
a un 50 %, utilizando tambie´n R134a como fluido de trabajo.
Uno de los primeros trabajos experimentales con un fuerte ana´lisis de la
termo-fluidodina´mico en expansores volume´tricos, fueron los desarro-
llados por Mathias et al. [89] en 2009. En sus estudios comparaban dos
tipos de expansores volume´tricos rotativos, para evaluar la expansio´n
de el fluido R123a. Los resultados obtuvieron rendimientos isentro´pi-
cos de hasta un 83-50 %, dependiendo de las condiciones de relacio´n
de expansio´n cercanas a disen˜o.
En 2010, Harada et al. [90] disen˜a un expansor scroll en su tesis, donde
mostraba rendimientos isentro´picos cercanos al 87 % para potencias
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generadas de 1kW con R245fa como fluido de trabajo. En el mismo
an˜o, Reid [91], desarrollo´ un expansor scroll con el fluido HFE-7000,
con el que pretend´ıa aprovechar una fuentes te´rmicas cercanas a 100oC
y 150oC, usando este tipo de expansor. En sus resultados experimenta-
les, se aprecian rendimientos isentro´picos cercanos a un 30 % con una
generacio´n de potencia de 3 kW.
Lemort y Quoilin et al. [19], [15] son los u´ltimos investigadores de desa-
rrollo de expansores scroll para WHRS en MCIA que esta´n obteniendo
ma´s frutos en sus trabajos actualmente. Las prestaciones del expansor
scroll obtenidas por Lemort y Quolin (con rendimientos isentropicos
pro´ximos al 70 %), fueron confirmadas por los resultados obtenidos
por Peterson et al. [82] y Wang et al. [4] a trave´s de un demostrador en
un amplio rango de velocidades de giro y relaciones de expansio´n. Uno
de los u´ltimos trabajos sobre expansores tipo scroll ha sido el realizado
por Declaye et al. [72], donde que se utiliza el fluido R245fa como flui-
do de trabajo obteniendo rendimientos isentro´picos cercanos al 80 %
debido al disen˜o de un expansor presurizado para evitar la existencia
de fugas.
Expansores de lo´bulos y paletas. Las ma´quinas de lo´bulos y pale-
tas, presentan un funcionamiento muy simple y el proceso de fabricacio´n
sencillo [92]. Entre los trabajos de desarrollo de expansores de lo´bulos
y paletas como WHRS destaca la configuracio´n propuesta por BMW
en [93], en la se empleaban dos expansores de paletas que mostraban
eficiencias de un 55 %, fa´cilmente mejorables con un mayor proceso de
optimizacio´n. Posteriormente, en los trabajos realizados por Mikiele-
wicz [94] en los cuales, utilizando el compresor de un taladro hidra´ulico,
logro´ realizar procesos de expansio´n con un rendimiento insentro´pico
de hasta un 84 %. Motivados por las grandes prestaciones que presen-
taban este tipo de expansores, Tahir et al. [95] investigaron este tipo
de expansores y obtuvo, para expansiones t´ıpicas en un proceso ORC,
rendimientos isentro´picos de un 48 %.
Expansores tipo pisto´n. En los expansores tipo pisto´n, los procesos
de admisio´n, expansio´n y descarga tienen lugar en el mismo volumen,
mientras que en los rotativos esto no ocurre. Los expansores de pistones,
ofrecen menos fugas que los otros tipos de expansores. Otro factor a
considerar en los expansores, es la necesidad de lubricacio´n.
En la documentacio´n cient´ıfica no existen demasiadas investigaciones
que empleen este tipo de expansores para sistemas WHRS. Honda [70],
en 2007, disen˜o´ un expansor tipo pisto´n axial mediante una bomba
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de aceite y un motor generador acoplado axialmente al expansor. En
dichos trabajos se obtuvieron aumentos de potencia de alrededor de
un 13 % pero soportando presiones de entrada de expansor cercanas
a 100 bar, exhibiendo un rendimiento isentro´pico de 10 %, debido a la
elevada relacio´n de expansio´n experimentada. Seher et al. [74] utilizo´
un expansor lineal lubricado con agua como fluido de trabajo aplica-
do a un motor de camio´n, exhibiendo aumentos de potencia de un 5.3
% respecto la configuracio´n de motor original con unos rendimientos
isentro´picos de expansor de hasta un 65 %. Los u´ltimos trabajos ex-
perimentales sobre expansores lineales fueron los realizados por Bracco
et al. [96] que obtuvo resultados de rendimiento isentro´picos de (76 %)
con el R245fa como fluido de trabajo.
A trave´s de la revisio´n bibliogra´fica realizada y los trabajos de Lo´pez et
al. [97], se ha confeccionado la tabla 2.1. La tabla 2.1 sintetiza los diferentes
desarrollos realizados a los largo de los u´ltimos an˜os respecto investigaciones
sobre desarrollo de expansores para WHRS. En dicha tabla, se muestran las
relaciones de expansio´n (Πexp), presiones a la entrada y salida del expansor
(Pi), potencia generada y rendimiento isentro´pico (ηiso) de los expansores
utilizados en las investigaciones mas relevantes de WHRS en MCIA. De la
tabla cabe destacar, sobre todo, los trabajos desarrollados para expansores
tipo scroll que presentan rendimientos ma´ximos de alrededor de un 80 %,
pero para fluidos de trabajo que segu´n la revisio´n bibliogra´fica, todav´ıa no
se encuentran totalmente valorados por los investigadores, como fluidos de
trabajo apropiados para WHRS en MCIA.
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2.4.4. Estado del arte de configuraciones de ciclos Ran-
kine como WHRS en MCIA
Una de las primeras configuraciones de ciclos Rankine como WHRS en
MCIA, aparece reflejada en las investigaciones de Patel et. al [61], en 1976,
en las que construyeron un prototipo para aprovechar los gases de escape
en un motor 288 HD logrando una mejora de consumo de combustible de
12.5 % durante 450 km. Posteriormente en 1981, basado en las investigaciones
realizadas por Thermo Electron Corporation, Heywood [98] establecio´ que se
podr´ıa alcanzar una reduccio´n del 10-15 % de combustible, de la recuperacio´n
de los gases de escape.
No fue hasta casi dos de´cadas despue´s cuando se produjo de nuevo un
intere´s por la implementacio´n de ciclos Rankine en medios de transporte
debido a la crisis energe´tica. BMW, en 2005 [99], utilizo´ un ciclo binario
denominado TurboSteamer, en un motor de gasolina generando un aumento
de potencia de un 15 % respecto la configuracio´n original. El sistema consist´ıa
en un ciclo Rankine de alta temperatura en el que recuperaba la potencia
te´rmica residual de los gases de escape, combinado con un ciclo orga´nico de
baja temperatura que recupera la potencia te´rmica residual del condensador
de alta y del sistema de refrigeracio´n.
Teng et al. [9], en 2006, utilizo´ los gases de EGR y el agua de refrigeracio´n
de un motor de 8 cilindros para su empleo en un ciclo orga´nico supercr´ıtico
con R245fa. El ciclo de recuperacio´n, que aparece esquematizado en la figura
2.7, pod´ıa generar aumentos de potencia meca´nica teo´ricos de hasta un 20 %.
Posteriormente, Teng et al. [11] en 2009, analiza el comportamiento de agua
y el etanol para la misma configuracio´n de ciclo, y considerando 13 puntos
de funcionamiento de motor, obteniendo un aumento teo´rico de potencia de
meca´nica promedio de un 5 %.
Posteriormente, Yamada et al. propuso un novedoso sistema de recupe-
racio´n de energ´ıa para un MCIA alimentado por hidro´geno [100]. En esta
configuracio´n, el agua generada por la combustio´n del hidro´geno, es emplea-
da como fluido de trabajo de un ciclo de Rankine abierto, mientras que los
gases de combustio´n son utilizados para sobrecalentar el fluido. En estas con-
figuraciones se lograban aumentos de potencia desarrollada de 2.9-3.7 % en
el motor en el rango de 1500-4500 rpm y plena carga.
Uno de los u´ltimos trabajos experimentales de WHRS en MCIA, fueron
los realizados por Seher et al. [74] en 2012. Seher et al. selecciona una con-
figuracio´n que aprovecha los gases de escape y la potencia te´rmica residual
del EGR de un motor die´sel. En la instalacio´n, se emplea un expansor lineal
con agua como fluido de trabajo y se compara con ciclo calculado teo´rica-
mente con etanol y turbina como ma´quina expansora. De sus investigaciones
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Figura 2.7: Configuracio´n de sistema de recuperacio´n considerado por Teng
et al. [9].
se obtiene, que se puede alcanzar hasta un aumento de 5 % de la potencia
desarrollada del motor.
De este modo, el desarrollo de prototipos para WHRS en MCIA a lo
largo de los u´ltimos 30 an˜os, indican que esta solucio´n implica unas mejoras
de alrededor de un 5 % en bsfc (brake specific fuel comsuption) [74], [11]. Por
supuesto, esta solucio´n todav´ıa necesita un mayor nivel de desarrollo para
salvar aspectos como: complejidad, taman˜o, peso, durabilidad, etc.
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2.5. Resumen
Realizando una exhaustiva revisio´n bibliogra´fica de las u´ltimas dos de´ca-
das, han tenido lugar multitud de investigaciones basadas en ciclos de apro-
vechamiento residual, sobre todo de la solucio´n mediante ciclos Rankine. En
dichas investigaciones, la optimizacio´n de los ciclos RAnkine como sistemas
de recuperacio´n de energ´ıa te´rmica residual, se ha basado fundamentalmente
en los siguientes aspectos: 1) configuracio´n del ciclo de recuperacio´n y con-
diciones de funcionamiento, 2) seleccio´n de fluido de trabajo 4) seleccio´n de
ma´quina expansora e intercambiador de calor.
Respecto la seleccio´n de fluido de trabajo, inicialmente se considero´ el
agua como el mejor fluido de trabajo para sistemas de recuperacio´n. Poste-
riormente se desarrollaron en gran nu´mero de publicaciones, estudios teo´ricos
de fluidos de trabajo o´ptimo para aplicaciones de de recuperacio´n pero con
caracter´ısticas no similares a los MCIA en los que se decantaban por fluidos
orga´nicos como mejor propuesta, siendo los ma´s seleccionados el R245fa y
R123 como mejores fluidos dependiendo del nivel te´rmico de las fuentes resi-
duales. En los u´ltimos tres an˜os, abordando el problema de la recuperacio´n
en MCIA, las investigaciones se centran fundamentalmente en tres fluidos:
agua, etanol y R245fa.
Respecto la seleccio´n de la tecnolog´ıa para realizar dicha expansio´n, hay
trabajos y prototipos en el mercado, sobre todo para aplicaciones de apro-
vechamiento de fuentes de media temperatura pero de grandes potencias
(geote´rmica, solar, biomasa, etc). Para este tipo de aplicaciones, las tur-
boma´quinas parecen la mejor alternativa para el proceso de expansio´n. Los
ciclos de recuperacio´n para MCIA, implican temperaturas de ciclo ma´s eleva-
das y caudales ma´sico muy pequen˜os, por lo que los ma´quinas volume´tricos
parecen la mejor solucio´n. El empleo de ma´quinas volume´tricas como expan-
sores, todav´ıa no esta´ extendido, y varias investigaciones se esta´n desarro-
llando actualmente para evaluar que tipo de ma´quina es ma´s apropiada para
la recuperacio´n en MCIA.
Respecto las diferentes configuraciones de ciclo que se han estudiado, se
obtiene que los gases de escape, es la energ´ıa residual ma´s atractiva que
presenta el motor debido a sus altas temperaturas. Las configuraciones que
incluyen otras fuentes residuales, siempre y cuando no sacrifiquen la tempera-
tura de evaporacio´n, suponen importantes mejoras en el aumento de potencia
del MCIA, aunque suponen instalaciones ma´s grandes, pesadas y dif´ıciles de
controlar.
De este modo, se puede concluir que en este tipo de sistemas, ni la configu-
racio´n de ciclo, ni la seleccio´n de fluido de trabajo, ni la seleccio´n de ma´quina
expansora esta´n totalmente definidas, por lo que fabricantes de este tipo de
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tecnolog´ıa, solicitan nuevos trabajos puesto que la solucio´n ideal depende de
gran medida de las condiciones de contorno definidas en el problema (con-
diciones de funcionamiento de motor, disponibilidad de espacio, complejidad
del sistema, etc)
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3.1. Introduccio´n
Tal y como se ha desarrollado en el cap´ıtulo anterior, el conjunto de los
estudios teo´ricos sobre la evaluacio´n de fluidos de trabajo para ciclos Rankine
como WHRS es verdaderamente extenso. A lo largo de los u´ltimos 5 an˜os, se
han desarrollado multitud de estudios teo´ricos cuyos objetivos eran definir
cuales son las condiciones o´ptimas de punto de operacio´n de ciclo, y el fluido
de trabajo para desarrollar la mayor potencia neta de ciclo, en una multitud
de casos de una u´nica recuperacio´n te´rmica residual [3], [82], [101]. La mayor´ıa
de los ana´lisis teo´ricos de los ciclos Rankine como WHRS esta´n enfocados
en la recuperacio´n de potencia con niveles te´rmicos pro´ximos cercanos a las
fuentes residuales geote´rmicas (desde 60oC hasta 200 oC) [102], [103], [104],
[105]. En cambio, el problema de recuperacio´n de potencia te´rmica en un
MCIA resulta ma´s complejo debido a: 1) el nu´mero de fuentes residuales
existentes, y 2) el amplio rango de temperaturas residuales existentes que
pueden variar desde los 90oC (agua de refrigeracio´n) hasta a 600 oC para
motores die´sel [21], llegando a ser incluso superiores en motores de gasolina
[30]. Tal y como se ha demostrado en el cap´ıtulo 2, las configuraciones de ciclo
obtenidas por los ana´lisis de ciclos para recuperacio´n en centrales geote´rmicas
y solar, y los prototipos desarrollados para recuperacio´n de gases de escape
en MCIA, son completamente distintas respecto tipo de ciclo termodina´mico,
fluido de trabajo o´ptimo, condiciones de operacio´n y ma´quina expansora.
En el presente cap´ıtulo, se pretende realizar un estudio termodina´mico
global cuyas condiciones de contorno sean lo menos restrictivas posibles para
realizar as´ı, un ana´lisis global de recuperacio´n de energ´ıa te´rmica residual
en MCIA. El estudio persigue la evaluacio´n de las prestaciones ideales, sin
considerar las diferentes irreversibilidades de los elementos constructivos del
ciclo, que pueden ofrecer los diferentes fluidos discutidos actualmente como
fluidos de trabajo de ciclos Rankine como WHRS en MCIA. Los fluidos
seleccionados son los fluidos sobre los cuales, actualmente se esta´ discutiendo
su idoneidad en la aplicacio´n de MCIA [21], [71], [74], es decir, agua, R245fa
y etanol.
El presente cap´ıtulo se divide en dos partes:
3.2. Estudio termodina´mico de ciclo Rankine como WHRS en MCIA.
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En la primera parte del cap´ıtulo se ha realizado un ana´lisis termo-
dina´mico de las prestaciones de ciclo de Rankine con los diferentes flui-
dos de trabajo seleccionados como WHRS de una u´nica fuente residual.
El estudio se ha realizado sin considerar irreversibilidades internas del
ciclo, es decir, irreversibilidades de los elementos constructivos del sis-
tema. En el inicio de la primera parte, se desarrollara´ una metodolog´ıa
que permitira´ realizar el estudio parame´trico necesario para obtener
las configuraciones de ciclo o´ptimas para cada fluido de trabajo, consi-
derando como variable de optimizacio´n la eficiencia global del sistema
de recuperacio´n. Posteriormente, se realizara´ un ana´lisis energe´tico y
exerge´tico de las configuraciones de ciclo o´ptimo obtenidas en el estu-
dio parame´trico, para obtener conclusiones de las prestaciones de cada
fluido de trabajo en funcio´n de la configuracio´n de ciclo y temperatura
de fuente te´rmica residual. Con este estudio se realizara´n los primeros
estudios preliminares necesarios para una instalacio´n de WHRS en un
motor instalado en un banco de ensayos existente.
En la segunda parte del cap´ıtulo se describe un ana´lisis de aprovecha-
miento de potencia residual aplicado a un motor real. Mediante dicho
ana´lisis se pretende recuperar diferentes secuencias de potencias resi-
duales utilizando la metodolog´ıa desarrollada en la primera parte del
cap´ıtulo. El ana´lisis de los resultados se basara´ principalmente en ana-
lizar la potencias netas de ciclo obtenidas e identificar los principales
restricciones de recuperacio´n de fuentes residuales en funcio´n del fluido
de trabajo seleccionado, y de las diferentes secuencias de aprovecha-
miento de las fuentes residuales.
3.2. Estudio termodina´mico de ciclo Rankine
como WHRS en MCIA. Configuracio´n
de una fuente residual
3.2.1. Metodolog´ıa
El ana´lisis termodina´mico que se ha realizado a lo largo de esta seccio´n se
basa en estudios de ciclo ideal cero dimensionales (0-D). Por ello, u´nicamente
sera´ necesario definir las variables termodina´micas del fluido de trabajo a la
entrada y salida de los elementos fundamentales del ciclo Rankine. De este
modo, y para facilitar los ca´lculos, todas las propiedades termodina´micas han
sido obtenidas mediante interpolacio´n a partir de la base de datos de Fluid-
Prop [106]. FluidProp es fruto de los trabajos desarrollados por Colonna et
52 3. Evaluacio´n termodina´mica de ciclos Rankine ideales como WHRS
en MCIA
al. [107] y recoge tanto condiciones de vapor sobrecalentado, vapor saturado
y l´ıquido subenfriado de las sustancias que se seleccionara´n como fluido de
trabajo (agua, etanol y R245fa).
Para estudiar la potencialidad de una sustancia como fluido de trabajo
en un ciclo Rankine como WHRS, se realizara´ un estudio parame´trico de
los factores de los cuales dependen las prestaciones energe´ticas del ciclo ter-
modina´mico, es decir, temperatura de condensacio´n (Tcond), temperatura de
evaporacio´n (Tevap) y temperatura de sobrecalentamiento (Tsobre) y someterlo
a la fuente residual a recuperar con una temperatura (Tf,i).
Para abordar la evaluacio´n de los ciclos Rankine ideales que se van a reali-
zar en el siguiente cap´ıtulo, se ha desarrollado la metodolog´ıa, cuyo diagrama
de flujo aparece representado en la figura 3.1.
Figura 3.1: Esquema de metodolog´ıa para estudio termodina´mico de ciclos de
Rankine ideales como WHRS para el aprovechamiento de una fuente residual.
La metodolog´ıa propuesta presenta los siguientes pasos:
1. Especificaciones del Problema. En este primer paso de la metodolog´ıa,
se deben imponer las hipo´tesis y restricciones que se van a considerar
a lo largo de todo el ana´lisis. Las hipo´tesis que se van a considerar son:
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Los fluidos de trabajo que se han considerado para el estudio, son
los fluidos que actualmente se esta´n investigando y generan mayor
intere´s tanto en investigadores como en fabricantes de automo´vi-
les, es decir : 1) agua [8], [70], 2) etanol [74] y 3) R245fa [71].
Los ciclos considerados para el ana´lisis termodina´mico de ciclo
Rankine ideal son ciclos subcr´ıticos para evitar las presiones de
trabajo elevadas en el proceso de evaporacio´n.
Las configuraciones estudiadas no presentan regeneracio´n a la sa-
lida de expansor, puesto que no ofrecen ventajas significativas a
nivel de potencia obtenida en este tipo de configuracio´n con ba-
jas temperaturas de ciclos, tal y como muestran las investigacio-
nes teo´ricas desarrolladas por Bianchiet al. [5] y Vaja et al. [108].
Adema´s constituyen un aumento significativo de complejidad del
ciclo a la hora de una posible implantacio´n.
La diferencia de temperatura mı´nima para realizar el proceso
de transferencia de calor entre dos corrientes, ha sido fijada a
DTcond=15
oC para el intercambio de calor en el condensador [109],
y DT =10oC para el resto de procesos de intercambio de calor
[110]. DT en el proceso de evaporacio´n es generalmente conside-
rado como una de las restricciones ma´s importantes que presen-
tan los sistemas de recuperacio´n de energ´ıa de baja temperatura
residual existentes en la literatura [85]. Esta restriccio´n, se deno-
minara´ PP 6 [111], [112]. La restriccio´n de PP generalmente, tiene
lugar en condiciones de l´ıquido saturado del fluido de trabajo tie-
ne lugar en casos aprovechamientos de una u´nica fuente residual,
tal y como muestra la figura 3.2. Esta condicio´n suele estar pre-
sente en los aprovechamientos de fuentes de baja temperatura o
en ciclos cuyo fluido de trabajo presenta una elevada entalp´ıa de
evaporacio´n. En la figura 3.2 se muestra el perfil de temperaturas
del fluido de trabajo (l´ınea continua delgada) y de la fuente de
energ´ıa residual (l´ınea gruesa y continua) a lo largo del proceso
de transferencia de calor. Como muestra la figura 3.2, el apro-
vechamiento de la fuente residual (con temperatura Tf,i) y por lo
tanto la temperatura de salida de la fuente (Tf,o), esta´ fuertemente
limitado por Tevap y DT en el proceso de evaporacio´n.
Las condiciones de foco fr´ıo (FF) para la realizacio´n de ca´lcu-
los energe´ticos y exerge´ticos, han sido fijadas a Tref = 25
oC y
Pref = 1 bar. El FF no se considera un foco infinito, y se con-
6del ingle´s Pinch-Point
54 3. Evaluacio´n termodina´mica de ciclos Rankine ideales como WHRS
en MCIA
Figura 3.2: Perfil de temperaturas de ciclo de Rankine para el aprovecha-
miento de una u´nica fuente residual.
sidera aire atmosfe´rico; as´ı, el ca´lculo del caudal ma´sico de aire
necesario para disipar el calor procedente del condensador se cal-
cula considerando una diferencia de temperaturas entre el aire y
el fluido de trabajo en condiciones de vapor saturado de 15oC. El
calentamiento del aire atmosfe´rico debido a la disipacio´n de calor
por condensador aparece reflejado en la figura 3.2 mediante trazo
grueso discontinuo. La relacio´n entre el caudal de fluido de trabajo
y caudal de aire atmosfe´rico (Πwf/aire) para realizar el proceso de
condensacio´n, se define segu´n la ecuacio´n 3.1:
Πwf/aire =
CpFF (TFF,cond,o − TFF,cond,i)
∆hcond,wf
(3.1)
donde CpFF es el calor espec´ıfico del aire = 1 kJ kg
−1 K−1, TFF,cond,o
temperatura de salida del aire en el condensador, es decir, 15oC
menor que la temperatura del condensador, TFF,cond,i temperatura
inicial del FF en el condensador, es decir, 25oC y ∆hcond,wf es la
entalp´ıa espec´ıfica de condensacio´n (kJ kg−1) . En el caso de ciclos
con condiciones de vapor sobrecalentado a la salida del expansor,
se verificara´ que la transferencia de calor entre el fluido de trabajo
y el FF cumple la DT=15oC.
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La fuente de energ´ıa residual (Tf,i) se ha variado desde 80
oC hasta
600oC, para representar todo el rango de temperaturas de energ´ıa
residual existentes en un MCIA. Este rango de temperaturas com-
prende desde la temperatura del aire de admisio´n a la entrada del
Intercooler (en un motor sobrealimentado) hasta la temperatura
de los gases de escape en un motor gasolina.
Se considerara´n dos valores de temperaturas de condensacio´n (Tcond):
50oC y 100oC. El proceso de enfriamiento para ambos casos se rea-
liza mediante enfriamiento directo frente a aire con condiciones de
referencia. La seleccio´n de Tcond=50
oC se considera representativo
como un proceso de condensacio´n a una temperatura muy pro´xima
al FF. En cambio, Tcond=100
oC se considera representativo para
procesos de condensacio´n producidos por el agua de refrigeracio´n
del motor, o procesos donde los l´ımites de espacio requieren dife-
rencias de temperaturas elevadas entre FF y fluido de trabajo en
el proceso de condensacio´n. Combinando las Tcond con los l´ımites
de presio´n ma´xima, relacio´n de expansio´n ma´xima y propiedades
termodina´micas de cada fluido, se obtienen las condiciones ter-
modina´micas l´ımite para cada estudio. Los l´ımites de presio´n y
temperatura de evaporacio´n para cada sustancia aparecen lista-
dos en la tabla 3.1:
Tabla 3.1: L´ımites de condiciones en l´ınea de alta presio´n para diferentes
diferentes Tcond.
Fluido Tcond Pcond Tevap,max Pevap,max
(◦C) (bar) (oC) (bar)
Agua
50 0.13 136 3.23
100 1 224 25
Etanol
50 0.32 140 8
100 2.25 208 35
R245fa
50 3.68 150 35
100 12.69 150 35
2. Se impone Tevap, Tsobre y Tf,i inicial y se procede a representar el RC
resultante. Inicialmente, no se considerara´ sobrecalentamiento, es decir,
Tsobre=Tevap. Las consideraciones para la representacio´n del ciclo son:
Los procesos de expansio´n y de compresio´n, se realizara´n a lo
largo de un proceso isentro´pico, para evaluar la potencialidad ter-
modina´mica del ciclo al margen de las soluciones constructivas del
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mismo. A pesar de considerar procesos isentro´picos, se ha conside-
rado el l´ımite de relacio´n de expansio´n Πexp,max=25, para reprodu-
cir dichas expansiones con un ma´ximo de dos etapas de expansio´n
con rendimiento isentro´picos aceptables.
Las condiciones de entrada de bomba sera´n condiciones de l´ıquido
saturado.
No se han considerado ni pe´rdidas de presio´n ni de calor en con-
ductos e intercambiadores.
Se considera aceptable un t´ıtulo de vapor (x) de 80 % a la salida
del expansor.
3. Posteriormente, se procedera´ al ca´lculo de las variables dependientes
que se persiga evaluar.
4. Despue´s de realizar los ca´lculos necesarios, se incrementa Tsobre y se
repiten los ca´lculos realizados en el paso (3) hasta que la temperatura
de sobrecalentamiento alcance un nivel ma´ximo. Para el caso de agua
se considerara´ 500oC para evitar problemas estructurales en los inter-
cambiadores y para el etanol y R245fa se han impuesto temperaturas
que no afecten a la estabilidad qu´ımica de las mismas, es decir, 240oC
y 150oC respectivamente.
5. Si la Tevap alcanza el ma´ximo impuesto, o por la fuente te´rmica, o
por el criterio de estabilidad qu´ımica, se incrementa la temperatura de
evaporacio´n y se actualiza al nuevo valor de Tevap tal y como muestra
la figura 3.1. La temperatura de evaporacio´n ma´xima estara´ impuesta
por el criterio de mantener siempre una relacio´n de expansio´n ma´xima
de Πexp,max = 25.
6. Cuando Tevap supere el ma´ximo impuesto, se incrementara´ la tempera-
tura de fuente de energ´ıa residual repitie´ndose de nuevo todo el bucle
de temperaturas de ciclo.
7. Finalmente se procesara´n los resultados y se mostrara´n los puntos de
funcionamiento o´ptimos para cada ciclo impuesto por una Tevap y Tf,i.
El criterio de optimizacio´n sera´ el de mayor eficiencia de aprovecha-
miento (ηaprov) (concepto definido en la siguiente subseccio´n).
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3.2.2. Estudios termodina´micos de ciclo Rankine como
WHRS en MCIA. Recuperacio´n de una fuente
residual
Los aspectos ma´s destacables para una ana´lisis completo sobre las pres-




Para poder realizar el ca´lculo de las diferentes prestaciones energe´ticas
que ofrecen los diferentes fluidos de trabajo considerados (agua, etanol y
R245fa) se utiliza el te´rmino cla´sico de rendimiento del ciclo [47] para el










)− (hwf,bomba,o − hwf,bomba,i))(
hwf,exp,i − hwf,bomba,o
) (3.2)
donde W˙WHRS indica la potencia neta del ciclo, W˙exp y W˙bomba indican
la potencia espec´ıfica (kW) aportada o cedida por el fluido de trabajo en la
expansor y bomba respectivamente, Q˙evap indica la potencia te´rmica absor-
bida (kW) por el fluido de trabajo incluyendo las fases de calentamiento del
l´ıquido, evaporacio´n y sobrecalentamiento. hwf,i y hwf,o indican condiciones
de entalp´ıa espec´ıfica (kJ kg−1) de entrada y salida de entrada del fluido de
trabajo.
El concepto de rendimiento de ciclo no es el u´nico concepto necesario
para el ana´lisis de un WHRS, puesto que la energ´ıa consumida no presenta
coste alguno. El concepto de la fraccio´n de potencia residual recuperada por
el WHRS respecto la potencia residual disponible de la fuente residual, se












) = (hf,i − hf,o)(
hf,i − hf,ref
) (3.3)
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siendo Q˙f energ´ıa te´rmica de la fuente residual recuperada por el fluido
de trabajo, y Qf,ref potencia te´rmica residual de la fuente residual respecto
el estado de referencia, es decir, T=25oC y P=1 bar.
De este modo, se evaluara´ que porcentaje de la potencia disponible de la
fuente te´rmica residual alimenta el ciclo de aprovechamiento energe´tico.
Las fuentes residuales que pueden ser aprovechadas en una posible imple-
mentacio´n son: a) gases de escape del motor, y b) agua de refrigeracio´n. Si




Tf,i − Tf,ref (3.4)
De este modo, combinando la ecuacio´n 3.2) y la ecuacio´n 3.3, se puede




= ηc × ηaprov (3.5)
Tras la definicio´n de concepto de ηc y de ηaprov se procede a realizar el
estudio energe´tico siguiendo las hipo´tesis enumeradas en el seccio´n 3.2.1.
La figura 3.3, muestra una mapa de superficie donde se ha representado
las tendencias del rendimiento de ciclo o´ptimo para Tcond=50
oC y 100oC,
para una Tevap y Tf,i dada. En la figura, adema´s, se ha representado ηaprov
(l´ınea continua roja). La l´ınea punteada discontinua negra, marca la frontera
de condiciones de ciclo en los que el PP, se situ´a en condiciones del de l´ıquido
saturado, o en condiciones de l´ıquido subenfriado a la salida de la bomba.
El rendimiento de ciclo aparece representado por la superficie 2-D en escala
de grises obtenida mediante el me´todo Kringing de interpolacio´n [113]. Los
puntos, tal y como se han mencionado en la seccio´n 3.2.1, se corresponden
con configuraciones o´ptimas de eficiencia global del sistema de recuperacio´n
ηsys (definida segu´n la ecuacio´n 3.5) desarrollada para una Tf ,Tevap y Tcond
dada. La imposicio´n de Tcond implica una imposicio´n de Pcond para cada fluido
de trabajo.
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Figura 3.3: Distribucio´n de rendimiento de ciclo y aprovechamiento de fuen-
te de energ´ıa residual en funcio´n de la temperatura de evaporacio´n para
Tcond=50
oC y 100oC.
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En la gra´fica A1 de la figura 3.3 se muestran las configuraciones o´ptimas
para el ciclo de agua y Tcond=50
oC. Los puntos o´ptimos se corresponden a
condiciones de Tsobre ma´ximos posibles (limitados por Tf,i, es decir, Tsobre =
Tf,i −DT ≤ 500oC). Segu´n puede apreciarse en la figura, el rendimiento de
ciclo de agua aumenta hasta una temperatura pro´xima a 500oC para una Tevap
dada, debido a la imposicio´n de temperatura ma´xima impuesto. Los puntos
o´ptimos de ciclo para la configuracio´n de etanol (gra´fica B1) responden a
la Tsobre = Tf,i − DT ≤ 230oC correspondiente al l´ımite de temperatura
de estabilidad, por lo que a partir de dicha temperatura, el rendimiento de
ciclo se mantiene constante para una Tevap dada. En cambio, para el ciclo
con R245fa, gra´fica C1, las condiciones o´ptimas de ciclo exhib´ıan un nivel de
sobrecalentamiento nulo tal y como aparece en la literatura [22].
A trave´s de la gra´fica A1 de la figura 3.3, se puede apreciar como para el
ciclo de agua, rendimientos de ciclo aumentan al aumentar Tf puesto que au-
menta la temperatura posible de Tsobre, y por lo tanto la temperatura media
de proceso de alta presio´n aumentando as´ı el rendimiento de ciclo. Tambie´n
muestra una tendencia positiva al variar Tevap por el mismo motivo. El rendi-
miento de ciclo para la configuracio´n con etanol, gra´fica B1, experimenta una
tendencia positiva con Tf,i hasta una temperatura de 250
oC para una Tevap
dada. A partir de esa temperatura, el ciclo a alcanzado su Tsobre ma´xima
(240oC), y por lo tanto no var´ıa el rendimiento de ciclo al mantenerse cons-
tantes las condiciones de ciclo. Segu´n muestra la gra´fica C1, el rendimiento
de ciclo del R245fa presenta un comportamiento similar al del etanol para
Tf,i elevadas puesto que no presenta una tendencia mono´tona creciente con
la temperatura de fuentes residual. Cuantitat´ıvamente, el agua consigue ma-
yores rendimientos de ciclo, pro´ximos al 26 %, muy por encima del ma´ximo
observado por el R245fa (16 %). El etanol presenta un nivel intermedio entre
ambos (pro´ximo a 21 %).
El aprovechamiento para ciclos no muestra una tendencia similar a los
rendimientos de ciclo. Para el ciclo de agua y Tcond=50
oC, puede observarse
como para Tf,i dada, el aprovechamiento disminuye al aumentar Tevap. Esta
tendencia es obvia, puesto que el aumento Tevap limita la transferencia de
calor puesto que, como indica la gra´fica A1, todas las condiciones de ciclo
presentan el PP en condiciones de l´ıquido saturado debido a sus elevadas
entalp´ıas de evaporacio´n, lo que restringe el aprovechamiento de fuente re-
sidual. El R245fa exhibe unos aprovechamientos de ciclo elevados (90-95 %)
para pra´cticamente todas las Tf,i mayores que 150
oC (temperatura l´ımite de
estabilidad para R245fa), como muestra la gra´fica C1, debido a que la locali-
zacio´n del PP se encuentra en condiciones de l´ıquido subenfriado a la salida
de la bomba como muestra la gra´fica (C1). Para Tf,i inferiores a 300
oC, el ciclo
de R245fa presenta el PP en condiciones de l´ıquido saturado lo que produce
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aprovechamientos reducidos. El hecho de que ciclos con R245fa presenten
la restriccio´n PP en condiciones de l´ıquido subenfriado en aprovechamiento
de temperaturas elevadas, no esta´ descrito en la literatura, debido a que su
aprovechamiento esta´ desarrollado para aprovechamientos de fuentes de baja
temperatura. El etanol, tal y como muestra la figura 3.3, muestra un apro-
vechamiento intermedio entre el R245fa y agua. El ciclo de etanol, al igual
el ciclo de R245fa, presenta la restriccio´n de PP se situ´a en condiciones de
l´ıquido saturado para temperaturas inferiores a 300oC, y en condiciones de
l´ıquido subenfriado a la salida de bomba para temperaturas elevadas lo que
produce aprovechamientos elevados (90-95 %).
Las gra´ficas A2, B2 y C2 de la figura 3.3 muestran el mismo estudio pero
considerando para una Tcond=100
oC.
Inicialmente, se puede observar que el ciclo ma´s afectado es el R245fa
donde los rendimiento de ciclo, son inferiores al 10 %. El motivo es que con-
figuracio´n de R245fa y Tcond=100
oC presenta una Pcond=12.69, y por lo tanto,
una relacio´n de expansio´n ma´xima de 2.69 debido a la limitacio´n impuesta
de P=35 bar a en la l´ınea de alta presio´n. El ciclo de agua para Tcond=100
oC,
como muestra la gra´fica C2, presenta ma´ximos rendimientos de ciclo espera-
bles para cada Tf,i, y e´stos no var´ıan sustancialmente. Este hecho se debe a
que para las configuraciones de Tcond=50 y 100
oC, se permiten relaciones de
expansio´n ma´ximas (25) dentro de los l´ımites impuestos. De este modo, la
seleccio´n de Tcond en la recuperacio´n con agua de una u´nica fuente residual
estara´ supeditada a motivos te´cnicos (taman˜o de intercambiador, disponibi-
lidad de FF, etc). El etanol en cambio, se ve sensiblemente afectado en la
seleccio´n de Tcond, puesto que se consiguen rendimientos ma´ximos de ciclo de
18 % para cualquier Tf,i para Tcond=100
oC, en lugar de 21 % para la confi-
guracio´n de Tcond=50
oC. De este modo, la seleccio´n de una Tcond con etanol
como fluido de trabajo sera´ una cuestio´n de compromiso entre potencia desa-
rrollada y viabilidad te´cnica. Respecto el aprovechamiento de energ´ıa, e´ste
se ve reducido visiblemente en todas los ciclos seleccionados debido a que
Tevap se ha visto aumentada y por lo tanto el enfriamiento de la fuente resi-
dual ha sido menor. Analizando ηsys para Tcond=100
oC, se observa que para
temperaturas de fuente residual inferiores a 450oC, el etanol ofrece mayores
prestaciones que el agua para cualquier condicio´n termodina´mica de ciclo.
Como resultado de la combinacio´n de ηc y ηaprov, se obtiene el valor de
ηsys representado en la figura 3.4 indicando la potencia de ciclo obtenida por
potencia te´rmica disponible. Como muestra la figura para Tcond=50
oC (figura
de la izquierda), el agua presenta la mayor potencia meca´nica recuperada por
potencia te´rmica disponible, para temperaturas de fuente residual superiores
a 350oC dentro del rango de Tevap y las hipo´tesis consideradas. Para tempera-
turas de fuente residual inferiores de 350oC existen dos zonas diferenciadas.
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Condiciones de ciclo con sobrecalentamientos reducidos muestran mayores
ηsys para la configuracio´n de R245fa, mientras que el agua muestra mejores
prestaciones para temperaturas que permiten sobrecalentamientos elevados.
Como muestra la figura 3.3, el ciclo de etanol muestra ηsys intermedios entre
ambas sustancias, por lo que no se considera fluido de trabajo o´ptimo para
ninguna condicio´n de ciclo ni fuente te´rmica residual. La figura de la derecha
representa ηsys para Tcond=100
oC. Segu´n muestran los resultados, los fluidos
de trabajo o´ptimos para dicha configuracio´n son agua y etanol. A diferencia
de la configuracio´n con Tcond=50
oC, el reducido aprovechamiento producido
por la elevada Tevap, y la elevada entalp´ıa de evaporacio´n del agua, hacen que
el etanol sea considerado como fluido o´ptimo para temperaturas de fuente
residual inferiores a 450oC para todo el rango de Tevap consideradas. A su
vez, el etanol tambie´n presenta ηsys superiores al agua para temperaturas de
fuente superiores a 450oC pero en condiciones de Tevap reducidas, lo que no se
consideran condiciones de ciclo interesantes debido a sus bajos rendimientos
de ciclo.
Figura 3.4: Distribucio´n de rendimiento del sistema (ηsys) para Tcond=50
oC
y 100oC.
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3.2.2.2. Estudio exerge´tico
El ana´lisis exerge´tico esta´ basado en la aplicacio´n del primer y segundo
principio de la termodina´mica, y es considerado una potente herramienta en
la evaluacio´n de las prestaciones termodina´micas en sistemas de recupera-
cio´n de energ´ıa [114], [115], [116]. Los estudios exerge´ticos permiten evaluar
el ma´ximo trabajo extra´ıble desde un estado termodina´mico inicial (1) hasta
un estado de referencia (0). Madhawa et al. [117] al igual que Kanoglu et
al. [118], emplean estos estudios para optimizar el punto de funcionamiento
de centrales geote´rmicas que emplean ciclos de Rankine para la obtencio´n de
potencia ele´ctrica. En la seccio´n anterior, se ha realizado un estudio energe´ti-
co en el cual se ha obtenido la potencia ma´xima esperable, para diferentes
condiciones de ciclo y fuente de energ´ıa residual. De este modo, no se utili-
zara´ el ana´lisis exerge´tico para evaluaciones de potencia, sino para evaluar
las pe´rdidas de exerg´ıa en cada uno de los elementos del ciclo. En un ciclo
termodina´mico, la mayor destruccio´n de exerg´ıa tiene lugar durante el pro-
ceso de transferencia de calor. Cuanto mayor es la diferencia entre la fuente
residual y el fluido de trabajo en el proceso de calentamiento, mayor es la
destruccio´n de exerg´ıa en los intercambiadores [119], [120], [121], y e´sta sera´
fuertemente dependiente del fluido de trabajo seleccionado, ya que dependera´
en gran medida de los procesos de evaporacio´n y condensacio´n.




(h1 − href )− Tref (s1 − sref )
)
(3.6)
donde el sub´ındice 1 es el estado termodina´mico de la sustancia, s indica
la entrop´ıa espec´ıfica de la sustancia (kJ kg−1 K−1), y Tref temperatura de
estado de referencia (K).
De este modo, la variacio´n de exerg´ıa entre dos estados, manteniendo las
mismos estados de referencia, a lo largo de un proceso de termodina´mico se
calcula segu´n la ecuacio´n la ecuacio´n (3.7):
∆exfi,o =
(
(hi − ho)− Tref (si − so
)
(3.7)
A trave´s de la definicio´n de diferencia exerg´ıa entre dos estados termo-
dina´micos, puede evaluarse fa´cilmente la destruccio´n de exerg´ıa que se pro-
duce en el proceso transferencia de calor entre los diferentes focos te´rmicos
tal y como muestra la figura 3.5.
Aplicando la ecuacio´n 3.7, se puede calcular la destruccio´n de exerg´ıa
de cada uno de los intercambiadores de calor del ciclo como el desbalance
exerge´tico entre la pe´rdida de exerg´ıa del fluido que se enfr´ıa y la ganancia
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Figura 3.5: Perfil de temperaturas e irreversibilidades en el evaporador (iz-
quierda) y en el condensador (derecha).
de exerg´ıa del fluido que se calienta, tal y como muestra la figura 3.5. De este
modo:
∆exevap = ∆exf,evap −∆exwf,evap (3.8)
∆excond = ∆exwf,cond −∆exFF,cond (3.9)
siendo ∆exevap destruccio´n de exerg´ıa en evaporador, ∆excond destruccio´n
de exerg´ıa en condensador y ∆exFF,cond la variacio´n de exerg´ıa del FF .
Otro concepto interesante, es la pe´rdida de exerg´ıa debido al aprove-
chamiento incompleto de la fuente residual en el evaporador, puesto que la
exerg´ıa de salida de la fuente residual se emite al ambiente produciendo una
pe´rdida de exerg´ıa por no aprovechamiento (a´rea gris oscuro del esquema de
la derecha de la figura 3.5). De este modo, la pe´rdida de exerg´ıa debido al
aprovechamiento incompleto se calcula como:
exf,perdida = exf,o − exf,ref (3.10)
De este modo, puede definirse rendimiento exerge´tico del aprovechamiento
de la fuente residual en el evaporador como la fraccio´n de exerg´ıa proporcio-
nada al fluido de trabajo respecto la exerg´ıa de inicial de la fuente residual.






exf,i − (∆exevap + exf,perdida)
exf,i
(3.11)
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siendo exf,i la exerg´ıa inicial de la fuente de energ´ıa residual (kJ kg
−1).
Este rendimiento indica que fraccio´n de la exerg´ıa inicial de la fuente es
absorbida por el fluido de trabajo.
El condensador tambie´n puede ser analizado exerge´ticamente, cuyo proce-
so de transferencia aparece reflejado en la gra´fica de la izquierda de la figura
3.5 representada por a´rea gris. Ana´logamente a la evaluacio´n exerge´tica en
el evaporador, se puede definir como rendimiento exerge´tico del condensador
con la misma forma que la ecuacio´n 3.11. Debido a que no interesa el estado
exerge´tico del FF, no se analizara´ el rendimiento exerge´tico del condensa-






La figura 3.6 muestra en superficie de color gris ηexf,evap de los ciclos o´pti-
mos de ma´xima potencia obtenidos variando Tf,i y Tevap para Tcond=50
oC
y Tcond=100
oC. Las lineas de trazo continuas representan Iwf,cond. Las loca-
lizacio´n del PP segu´n las condiciones de ciclo y fuentes residual aparecen
distribuidas por l´ıneas discontinuas punteadas.
Analizando el estudio exerge´tico para el ciclo de agua y Tcond=50
oC (fi-
gura A1), se observa que para una Tevap fija, el rendimiento exerge´tico del
evaporador disminuye ra´pidamente al aumentar Tf,i para todo el rango de
temperatura de fuente residual. Esta tendencia es debida a la existencia de
una mayor diferencia te´rmica entre la fuente de energ´ıa y el fluido de trabajo
lo que aumenta las irreversibilidades del ciclo. Respecto el aumento de Tevap,
se observa que ηexf,evap disminuye puesto que a pesar de reducir la diferencia
de temperatura, las pe´rdidas por desaprovechamiento de energ´ıa residual son
mayores debido puesto que el PP del proceso de transferencia se encuentra
en condiciones del fluido de trabajo de l´ıquido saturado. Respecto Iwf,cond, se
observa que los ma´ximas irreversibilidades se encuentran en las condiciones
de ciclo con mayor Tf,i puesto que corresponden con condiciones con mayor
sobrecalentamiento. Condiciones de salida del expansor de vapor sobrecalen-
tado con mayor temperatura implicara´n mayores diferencias te´rmicas en el
proceso de enfriamiento de vapor, y por lo tanto mayores irreversibilidades
en el condensador. Esta tendencia se observa a su vez para Tevap crecientes
en condiciones de Tf,i inferiores a 300
oC por el mismo motivo. A pesar de las
tendencias observadas, los valores de las irreversibilidades en el condensador
no var´ıan significativamente (80-78 %)
El ciclo de R245fa con Tcond=50
oC (figura C1), presenta altos rendimien-
tos exerge´ticos de evaporador, que como en el caso del ciclo de agua, se redu-
cen al aumentar Tf,i para temperaturas inferiores a 200
oC para una misma
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Figura 3.6: Rendimiento exerge´tico en el evaporador, ηexf,evap , (a´rea colorea-
da) y pe´rdidas exerge´ticas en el condensador, Iwf,cond, (l´ınea continua) para
Tcond=50
oC y 100oC.
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Tevap debido al efecto de la pe´rdida de exerg´ıa por aprovechamiento (65-45
%). A partir de una temperatura de fuente de 150oC, el rendimiento exerge´ti-
co no var´ıa significativamente puesto que el aumento de las irreversibilidades
del evaporador son del orden de magnitud que la reduccio´n de pe´rdida de
exerg´ıa por aprovechamiento. Como muestra la figura 3.6, aumentos de Tevap
producen reducciones de rendimiento exerge´tico en el evaporador, debido a
la reduccio´n de aprovechamiento de la fuente residual por los mismos moti-
vos desarrollados para el ciclo de agua. Respecto Iwf,cond, el R245fa muestra
cierta independencia de la irreversibilidad respecto las condiciones de ciclo,
debido a que en cualquier condicio´n de ciclo el requerimiento de enfriamiento
a la salida del expansor, y por lo tanto la en el condensador es similar en
todos los ciclos analizados. Los valores de Iwf,cond del ciclo de R245fa para
Tcond = 50
◦C oscilan entre 73-74 %.
El ciclo de etanol con Tcond = 50
◦C (figura B1) exhibe tendencias inter-
medias entre el agua y etanol para una Tevap dada. El ciclo de etanol exhibe
un comportamiento similar al agua hasta una Tf,i cercana a 250
◦C (mayor
que en el caso de R245fa donde esta tendencia se observa hasta 200 ◦C).
Posteriormente, ηexf,evap se reduce ligeramente puesto que la disminucio´n de
exerg´ıa emitida al ambiente es ligeramente menor que los aumentos de irre-
versibilidad en el evaporador por diferencia de temperatura en el proceso de
transferencia de calor. Respecto Iwf,cond y Tcond = 50
◦C, el etanol al igual
que R245fa, presenta unas condiciones de ciclo o´ptimo muy similares en todo
el estudio parame´trico, por lo que pra´cticamente se mantiene invariable a lo
largo del estudio en valores cercanos al 75 %.
El rendimiento exerge´tico del evaporador de las configuraciones de ciclo
con Tcond=100
oC presentan la misma tendencia pero con mayor ηexf,evap de-
bido a que las temperaturas de evaporacio´n son mayores y se reducen las
irreversibilidades del intercambiador, sobre todo en condiciones de Tf,i eleva-
das.
Comparando los fluidos de trabajo considerados, se observa como el R245fa
y el etanol son los fluidos cuyos ciclos presentan menor ηexf,evap debido a la
diferencia de temperatura existente en el proceso de transferencia de calor, a
pesar su menor cantidad de exerg´ıa de fuente residual emitida al ambiente.
El R245fa y el etanol exhiben ηexf,evap similares. Respecto Iwf,cond, las tres
configuraciones presentan pra´cticamente los mismos niveles, aunque el agua
producen mayores irreversibilidades debido a la condicio´n de vapor sobreca-
lentado de elevada temperatura a la salida del expansor.
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3.3. Configuracio´n de varias fuentes te´rmicas
residuales
En la seccio´n anterior se han analizado las prestaciones energe´ticas y
exerge´ticas de cada uno de los fluidos para la ma´xima obtencio´n de potencia,
bajo diferentes condiciones de temperaturas de una u´nica fuente residual.
Tal y como se ha obtenido en dichos estudios, el proceso de aprovechamiento
de la fuente residual, limitado por la localizacio´n del PP, depende de las
propiedades termodina´micas del fluido de trabajo, y de las caracter´ısticas de
la fuente residual. En un MCIA se presentan numerosas fuentes residuales
que pueden ser utilizadas para alimentar WHRS. En esta seccio´n se analizara´
el efecto de las diferentes secuencias de aprovechamiento de diversas fuentes
residuales en las prestaciones del WHRS.
3.3.1. Seleccio´n de MCIA
Como se ha expuesto en el cap´ıtulo 2, un MCIA presenta numerosas fuen-
tes residuales que pueden ser utilizadas para alimentar WHRS. El nu´mero de
fuentes te´rmicas residuales y su distribucio´n energe´tica en un MCIA pueden
depender de multitud de factores [28]:
Tipo de combustible (die´sel o gasolina). Los motores die´sel presentan
menor temperatura de gases de escape que los motores gasolina.
Taman˜o de motor. El taman˜o de motor esta´ directamente relacionado
con el caudal de las diferentes fuentes de calor.
Tecnolog´ıas de optimizacio´n energe´ticas aplicadas. Motores turboso-
brealimentados presentan menores temperaturas de gases de escape
despue´s de la turbina, y fuentes adicionales de energ´ıa residual como el
calor disipado en el Intercooler.
Punto de funcionamiento. Las temperaturas y caudal de las fuentes
residuales dependen del grado de carga y de re´gimen de giro del motor.
Debido a la variedad de MCIAs existentes, se debe realizar la seleccio´n
de MCIAs para el aprovechamiento de varias fuentes de energ´ıa residual.
El motor debe ofrecer representatividad tanto en el temperaturas como en
caudales ma´sicos de las fuentes residuales consideradas.
La figura 3.7 muestra las caracter´ısticas de las fuentes residuales de dife-
rentes MCIA die´sel. La figura 3.7 ilustra las caracter´ısticas de las distintas
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fuentes residuales en tres motores diferentes para diferentes puntos de mo-
tor estacionarios. En las tres figuras, el eje x representa las potencias de
las fuentes residuales adimensionalizadas con la potencia motriz disponible
en ese punto. En el eje y se gra´fica la temperatura de dicha fuente te´rmica
residual.
Figura 3.7: Temperatura de fuente te´rmica residual frente a potencia te´rmica
residual, adimensionalizada con potencia meca´nica de motor, para los moto-
res A, B y C.
El primer motor considerado (A) corresponde a un motor die´sel sobre-
alimentado 1.6 litros. El par ma´ximo del motor se alcanza en condiciones
de 2500 rpm a plena carga con un valor de 198 Nm, y la potencia ma´xima,
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se alcanza en el punto de 3500 rpm con una potencia ma´xima de 59 kW.
Segu´n la figura 3.7, la potencia transferida en el intercambiador del Inter-
cooler no excede en ningu´n punto de 40 % de la potencia motriz disponible
a una temperatura nunca superior a 200oC. Los gases de EGR presentan un
porcentaje similar al de los gases del Intercooler, pero a una temperatura
muy elevada, por lo que es esperable que presenten un alto nivel exerge´tico
segu´n la ecuacio´n 3.6. Los gases de escape en cambio, presentan desde un
rango de 80 %-150 % de la potencia meca´nica en el punto de motor a un
nivel te´rmico tambie´n elevado 550-300oC. Es por esto que los gases de escape
son la fuente residual del motor que mejores caracter´ısticas presenta para la
recuperacio´n de energ´ıa residual en este motor. En este motor, no se disponen
datos experimentales de potencia transferida por el agua de refrigeracio´n.
El segundo motor (B) es tambie´n un motor die´sel sobrealimentado 2 litros.
El par ma´ximo del motor es 261 Nm y ese valor se alcanza para el punto de
funcionamiento 2000 rpm 100 de carga. La ma´xima potencia de motor es de
84 kW y ese valor se alcanza a 4000 rpm y 100 % de carga. Segu´n la figura,
se puede observar que a pesar de que las fuentes presentan similares rangos
de temperatura y potencia, estos muestran una dispersio´n menor sobre todo
para los gases de Intercooler y los gases de escape.
El u´ltimo motor (C), es un motor die´sel de 12 litros turboalimentado
doble etapa [122]. El par ma´ximo del motor es 2100 Nm y ese valor se al-
canza para el punto de funcionamiento 1000 rpm 100 de carga. La ma´xima
potencia de motor es de 311 kW y ese valor se alcanza a 1800 rpm y 100 %
de carga. El motor ha sido adaptado para cumplir la normativa anticontami-
nantes (US2007) [123]. Respecto al nu´mero de fuentes residuales, este motor
presenta una fuente de energ´ıa residual ma´s, perteneciente al intercambiador
de calor despue´s del segundo compresor. En la figura 3.7, se aprecia una re-
duccio´n de potencia te´rmica disponible significativa en los gases de escape
respecto los dos motores anteriores que no dispon´ıan de una segunda etapa
de sobrealimentacio´n. La potencia disponible de los gases de escape oscila
entre un 40 % y un 80 % de la potencia motriz del motor. La porcio´n de
energ´ıa tomada por la recirculacio´n de gases de escape (EGR) oscila entre
un 0 y un 40 %, dependiendo de punto de operacio´n del motor. La potencia
residual perteneciente al Aftercooler, al igual que la del Intercooler, no su-
pera un 10 % de la potencia motriz del motor. La potencia cedida al agua de
refrigeracio´n corresponde en este motor a un 45 % y un 85 % de la poten-
cia motriz del motor. De este modo, en este tipo de motor, existen distintas
fuentes residuales con potencias residuales considerables y sensibles de ser
recuperadas por un WHRS.
Debido a que el motor C muestra diversas fuentes de energ´ıa residuales,
y es el motor con mayor potencia, es seleccionado como ejemplo para ilustrar
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la potencialidad que ofrecen los fluidos de trabajo considerados como sistema
WHRS.
El esquema de distribucio´n de fuentes de energ´ıa residual del motor C
seleccionado para evaluar la potencialidad de los fluidos de trabajo conside-
rados se muestra en la figura 3.8.
Figura 3.8: Esquema de fuentes te´rmicas residuales de motor die´sel 12 li-
tros doble etapa (C) seleccionado para la evaluacio´n de ciclos Rankine como
WHRS.
Para el primer estudio del problema de la recuperacio´n en este tipo de
motores, se ha seleccionado el punto de mayor potencia de motor que coincide
con el punto con mayor potencia de energ´ıa te´rmica residual. Las caracter´ısti-
cas de las distintas fuentes te´rmicas residuales existentes en el motor en dicho
punto de funcionamiento aparecen listadas en la tabla 3.2.
Tabla 3.2: Caracter´ısticas de fuentes te´rmicas residuales del motor die´sel 12
litros sobrealimentado doble etapa.
Caracter´ısticas
Tf,i Tf,o Cp m˙f Potencia
(oC) (oC) (kJ kg−1 K−1) (kg s−1) (kW)
Intercooler 127 53 1.0 0.395 29
Aftercooler 172 49 1.0 0.395 49
Gases Escape 352 25 1.15 0.413 155
Enfriador de EGR 545 222 1.15 0.2 74
Agua refrigeracio´n 85 80 4.1 9.56 200
Total (kW) 507
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3.3.2. Metodolog´ıa
La presente metodolog´ıa permite analizar el potencial termodina´mico
de diferentes sustancias como fluidos de trabajo de un ciclo Rankine como
WHRS en MCIA. Dicha metodolog´ıa, es similar a la expuesta en la seccio´n
3.2.1, salvo por la necesidad de definir una secuencia de aprovechamiento de
fuentes residuales. De este modo, el caudal circulante del fluido de trabajo en
el WHRS estara´ fuertemente limitado por la distribucio´n de aprovechamiento
de las fuentes de residuales y de su potencia te´rmica.
La metodolog´ıa propuesta para el ana´lisis termodina´mico de WHRS se
ilustra en la figura 3.9.
1. Especificaciones del Problema. Las especificaciones de este problema
son las mismas que las enunciadas en el procedimiento para el ana´lisis
termodina´mico para una fuente residual en la seccio´n 3.2.1.
2. Las consideraciones para la representacio´n del ciclo son similares a las
expuestas en la descripcio´n de la metodolog´ıa para evaluar el apro-
vechamiento de una fuente residual comentada en la seccio´n 3.2.1. El
u´nico aspecto an˜adido es la consideracio´n de una secuencia de las di-
ferentes fuentes residuales en el intercambio de calor. Dependiendo de
las caracter´ısticas de los fluidos considerados, dicha secuencia impli-
cara´ diferentes restricciones a la transferencia de calor (PP). De este
modo, fluidos con elevada entalp´ıa de evaporacio´n (agua) presentara´n
PPs asociados al intercambio de calor en el evaporador. Por el con-
trario, fluidos con reducida entalp´ıa de evaporacio´n (R245fa y etanol)
presentara´n mayores restricciones de aprovechamiento en el proceso de
calentamiento del l´ıquido subenfriado. Este aspecto se discutira´ a lo
largo de los resultados de esta seccio´n. Para analizar configuraciones
de aprovechamiento no muy complejas desde el punto de vista te´cnico,
el proceso de evaporacio´n sera´ el u´nico proceso que utilizara´ potencia
residual de distintas fuentes residuales. Los procesos de calentamiento
del l´ıquido subenfriado y sobrecalentamiento de vapor se realizara´ por
una u´nica fuente residual.
El aprovechamiento de las fuentes residuales no afectara´ fuertemente
a las prestaciones originales del motor. Esta hipo´tesis conlleva las si-
guientes implicaciones considerando las caracter´ısticas de las fuentes
residuales descritas en la tabla 3.2:
Los gases de escape a la salida de la turbina de baja podra´n ser
enfriados hasta condiciones ambientales puesto que la temperatura
de e´stos no afecta a las prestaciones de referencia del motor.
3.3. Configuracio´n de varias fuentes te´rmicas residuales 73
Figura 3.9: Diagrama de flujo del procedimiento utilizado para evaluacio´n
termodina´mica de ciclos de Rankine como WHRS considerando varias fuentes
residuales.
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La potencia residual del Aftercooler e Intercooler podra´ ser re-
cuperada hasta la temperatura de salida de la configuracio´n de
referencia. Debido a su baja temperatura y la DT mı´nima para el
intercambio no existira´ restriccio´n de aprovechamiento inicial.
El aprovechamiento de la potencia residual del EGR estara´ limi-
tado por la temperatura de salida impuesta por las condiciones
de referencia del motor. A pesar de que una reduccio´n de la tem-
peratura de EGR en el cilindro aumentar´ıa las prestaciones del
motor [28], estos estudios no se contemplan en el presenta trabajo
de investigacio´n.
3. A diferencia del procedimiento anterior, en el presente estudio termo-
dina´mico es necesario realizar el dimensionamiento completo del ciclo.
Para ello, cuando se han impuesto las condiciones de ciclo (Tevap, Tsobre
y Tcond), se inicia el ca´lculo de prestaciones de ciclo considerando un
caudal ma´sico de fluido de trabajo m˙wf inicial reducido. En dicho ca´lcu-
lo, se realizara´n balances energe´ticos en todos los intercambios de calor
para evaluar si la potencia disponible en cada proceso es mayor o igual
que la requerida por el fluido de trabajo. De ser as´ı, el caudal ira´ au-
mentando hasta obtener el caudal ma´ximo, hasta que se incumpla una
condicio´n de transferencia de calor. La condicio´n de fluido de trabajo
donde se produzca dicha restriccio´n sera´ la localizacio´n del PP de la
secuencia de aprovechamiento seleccionada.
4. Despue´s de realizar los ca´lculos con el ma´ximo caudal de fluido de tra-
bajo para una secuencia de recuperacio´n, se incrementa la temperatura
de sobrecalentamiento y se repiten los ca´lculos realizados en el paso (3),
hasta que la temperatura de sobrecalentamiento alcance un nivel ma´xi-
mo. Los l´ımites ma´ximos de Tsobre son los mismos que los impuestos en
la seccio´n 3.2.1.
5. Si Tsobre alcanza el ma´ximo, se incrementa Tevap y se actualiza el valor
de la Tsobre tal y como muestra la figura 3.9.
6. Cuando la Tevap supere el ma´ximo impuesto, se incrementara´ la tempe-
ratura de fuente de energ´ıa residual, repitie´ndose de nuevo todo el bucle
de temperaturas de ciclo. Los l´ımites son los mismos que los definidos
en la seccio´n 3.2.1.
7. Finalmente todos los ca´lculos son procesados y se seleccionara´n los
puntos o´ptimos obtenidos de cada ca´lculo de Tevap y Tsobre. El criterio
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de optimizacio´n al igual que en la seccio´n anterior, sera´ el de mayor
potencia neta de ciclo desarrollada.
3.3.3. Ana´lisis termodina´mico de diferentes configu-
raciones de ciclos con varias fuentes residuales.
Casos pra´cticos
3.3.3.1. Aprovechamiento con todas las fuentes disponibles. Ciclo
Simple
Debido a las grandes potencias de fuentes de energ´ıa residual existentes
en el motor seleccionado, tal y como muestra la tabla 3.4, es interesante
analizar las prestaciones de un WHRS que permitiera aprovechar todas las
fuentes residuales existentes para obtener potencia adicional al motor.
La configuracio´n estudiada en este apartado es aquella en la que todas las
fuentes de energ´ıa residual alimenten un ciclo de Rankine simple para cada
uno de los fluidos propuestos, es decir, agua, etanol y R245fa.
Para realizar la evaluacio´n de esta configuracio´n, se ha considerado la
secuencia de aprovechamiento de las fuentes residuales por orden de tempe-
ratura de fuente residual, tal y como muestra la figura 3.10. No se conside-
rara´n calentamientos en paralelo con diferentes fuentes puesto que aumenta
la complejidad y el taman˜o final de los intercambiadores [42].
Figura 3.10: Criterio de aprovechamiento de energ´ıa te´rmica residual para un
WHRS en el aprovechamiento de todas las fuentes residuales en un MCIA.
Observando la figura 3.10, y considerando que el calentamiento del l´ıquido
se produce por el aprovechamiento de una u´nica fuente residual, la tempera-
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tura de evaporacio´n del WHRS estara´ fuertemente limitada por la tempera-
tura ma´xima de agua de refrigeracio´n (85 oC), ya que se pretende aprovechar
dicha fuente de calor en su totalidad. El resto de restricciones de transferen-
cia vendra´n impuestas por los requerimientos de potencia te´rmica de cada
uno de los procesos de calentamiento del fluido de trabajo (calentamiento del
l´ıquido, evaporacio´n y sobrecalentamiento).
Las variables analizadas paso (3) del procedimiento sera´n u´nicamente
potencia neta, rendimiento de ciclo y rendimiento exerge´tico en el evaporador.
El rendimiento del condensador no es analizado puesto que se ha demostrado
en la seccio´n anterior que no experimenta diferencias significativas a lo largo
del estudio parame´trico.
La figura 3.11 en los gra´ficos de la columna de la izquierda muestra los
resultados del estudio parame´trico iterativo con el fin de maximizar la Wneta
para los fluidos de trabajo agua, etanol y R245fa. En el estudio se muestra
la potencia neta de ciclo mediante las superficies de nivel coloreadas y el
rendimiento exerge´tico en el evaporador en l´ınea cont´ınua. El rendimiento de
ciclo no se muestra puesto que es u´nicamente funcio´n de las temperaturas y
presiones impuestas en el ciclo. Los gra´ficos de la izquierda de la figura 3.11
representan los perfiles de temperatura de las fuentes residuales y del fluido
de trabajo.
El rango de estudio de Tevap ha sido fijado entre (60
oC-70oC) para permitir
que el l´ıquido subenfriado pudiese alcanzar las condiciones de l´ıquido satura-
do por el aprovechamiento del agua de refrigeracio´n. Debido a la restriccio´n
de Tevap, u´nicamente se considerara´ el estudio de Tcond=50
oC.
En la gra´ficas situadas en la parte superior de la figura 3.11, se muestran
los resultados del estudio para el ciclo de agua. Respecto el ana´lisis de la po-
tencia de ciclo, al igual que para los ciclos de etanol y R245fa, la potencia neta
aumenta al aumentar Tevap al igual los estudios de aprovechamiento con una
fuente residual. En cambio, al aumentar Tsobre, la potencia no experimenta
una tendencia mono´tona creciente como se observaba en el aprovechamiento
de una fuente residual, sino que presenta un ma´ximo en Tsobre=300
oC. El
perfil de temperaturas de las fuentes residuales del punto de ma´xima poten-
cia aparece representado en la gra´fica superior derecha de la figura 3.11. En
la gra´fica se observa que en el punto o´ptimo, la totalidad de las fuentes resi-
duales (agua de refrigeracio´n, Intercooler, Aftercooler y gases de escape) son
aprovechadas en su totalidad hasta la limitacio´n de PP impuesta por Tevap
(agua de refrigeracio´n, Intercooler, Aftercooler y gases de escape), y por el
criterio de mantener prestaciones del motor (EGR). Por ello aumentos de
Tsobre para esa misma Tevap, implicar´ıan reducciones de caudal de fluido de
trabajo, y por lo tanto una reduccio´n de la potencia neta desarrollada.
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Las figuras inmediatamente inferiores a las del ciclo de agua muestran los
resultados de ciclo de etanol. Respecto las prestaciones ofrecidas, la tendencia
respecto Tevap es la misma que para el agua. Para la Tsobre, la tendencia es
ligeramente creciente puesto que aumenta el rendimiento de ciclo hasta que
se alcanza el punto de temperatura ma´xima de ciclo de 160oC. A partir de
esta Tsobre, se ha alcanzado la ma´xima recuperacio´n de las fuentes para esa
Tevap (como indica el perfil de temperaturas de fuentes residuales situado en
la gra´fica de la derecha), por lo que aumentos de Tsobre producen reducciones
de caudal de fluido de trabajo circulante.
Finalmente, se muestra el estudio realizado con el ciclo de aprovechamien-
to de R245fa en las gra´fica situadas en la parte inferior de la figura 3.11. Tal
y como se observa, la potencia es mono´tona creciente con la Tevap. Respecto
Tsobre, parece que la tendencia de la potencia y del rendimiento de ciclo es
decreciente tal y como se mostraba en los estudios del fluido con una u´nica
fuente residual.
Observando los perfiles de temperaturas en el aprovechamiento de las
fuentes residuales, se aprecia que la recuperacio´n de todas las fuentes resi-
duales presenta las restricciones de aprovechamiento (PP) en el proceso de
evaporacio´n para los tres fluidos seleccionados. Esto es debido a que dichos
ciclos de aprovechamiento presentan unas Tevap muy bajas, por lo que la po-
tencia te´rmica necesaria para la evaporacio´n es muy superior a la necesaria
para el calentamiento del l´ıquido y el sobrecalentamiento de fluido de trabajo
en fase vapor.
El balance exerge´tico representado en l´ınea continua en la figura 3.11, se
ha realizado mediante la evaluacio´n del te´rmino ηexf,evap
I considerando varias






siendo f referencia a cada fuente residual y n nu´mero de fuentes residua-
les. Para el caso de los gases de escape, se considerara´n como condiciones de
salida, las condiciones de referencia, es decir, Tref=25
oC y Pref=1 bar. Como
se observa en la figura 3.11, que ηIexevap presenta las mismas tendencias que
las observadas en la potencia de ciclo desarrollada. Segu´n muestra la figura,
para los tres fluidos de trabajo, aumentos de Tsobre producen aumentos de
ηIexevap debido a la menor diferencia de temperatura entre las fuentes residua-
les y el fluido de trabajo. Esta tendencia, al igual en el ana´lisis de la potencia
de ciclo, se invierte a partir de un punto o´ptimo. A partir de dicho punto, la
pe´rdida de exerg´ıa debida al menor aprovechamiento de fuentes residuales es
mayor que el efecto de menor diferencia de temperatura en los procesos de
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Figura 3.11: Izquierda: Estudio de optimizacio´n del ciclo Rankine para apro-
vechamiento de todas las fuentes residuales (a´rea coloreada: potencia de ciclo
y trazo continuo: rendimiento exerge´tico en evaporador). Derecha: Perfil de
temperatura de sustancias frente potencia transferida para condiciones o´pti-
mas.
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transferencia de calor. Esta tendencia cualitativa no se observa en el caso de
aprovechamiento de una u´nica fuente residual, puesto que las diferentes dis-
continuidades observadas son funcio´n de la temperatura y caudal ma´sico de
cada una de las fuentes residuales. Cuantitativamente, tambie´n se observan
diferencias para los tres fluidos de trabajo, puesto que se presentan mayores
ηIexevap en el aprovechamiento de todas las fuentes, puesto que el perfil de tem-
peratura de las fuentes se ajusta en mayor medida al perfil de temperatura
del fluido de trabajo produciendo menores irreversibilidades en el proceso de
transferencia de calor.
La tabla 3.3 refleja una s´ıntesis de los resultados o´ptimos en la evalua-
cio´n de esta configuracio´n. En dicha tabla se ha indicado adema´s, el aumen-
to de potencia meca´nica respecto la configuracio´n inicial en tanto por uno
(∆W˙WHRS), obtenie´ndose aumentos de potencia entre 0.06 y 0.09, para el
ciclo de R245fa y agua respectivamente.
Tabla 3.3: Resumen de estudio de optimizacio´n de ciclo de Rankine para
diferentes fluidos de trabajo mediante aprovechamiento de todas las fuentes
de energ´ıa residuales.
Fluido Localizacio´n
de Tevap Tsobre W˙WHRS ηc ∆W˙WHRS η
I
exevap restriccio´n
trabajo (oC) (oC) (kW) ( %) ( ) PP
Agua 71 300 27 5.92 0.09 0.72 Evaporacio´n
Etanol 71 160 21 4.29 0.07 0.55 Evaporacio´n
R245fa 70 82 19 4.1 0.061 0.49 Evaporacio´n
3.3.3.2. Aprovechamiento con todas las fuentes disponibles. Ciclo
Binario
En la configuracio´n de aprovechamiento con todas las fuentes se ha obser-
vado como las restricciones de Tevap menores de 85
oC para el aprovechamiento
del agua de refrigeracio´n, restringen las prestaciones del ciclo con indepen-
dencia del fluido seleccionado y del nivel exerge´tico de las fuentes residuales
a aprovechar. Los ciclos binarios permiten recuperar fuentes de alta tempe-
ratura con menores destrucciones de exerg´ıa [41].
De este modo, se evaluara´ las prestaciones de ciclo binario para este ti-
po de configuraciones de aprovechamiento, utilizando el mismo MCIA que
en el caso previo. La configuracio´n del ciclo binario presenta las siguientes
caracter´ısticas:
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El ciclo de alta sera´ alimentado por las fuentes residuales de mayor
nivel te´rmico (gases de escape despue´s de la turbina de baja y enfriador
de EGR). El fluido de trabajo recuperara´ la potencia residual de los
gases de escape, y posteriormente la potencia residual del EGR. Se
considerara´ Tcond=100
oC para que el ciclo de baja pueda aprovechar el
calor disipado del condensador del ciclo de alta.
Para la optimizacio´n del ciclo de alta se emplea el mismo proceso itera-
tivo parame´trico indicado en la seccio´n anterior. Los fluidos de trabajo
a considerar para este estudio sera´n: etanol (fluido isentro´pico) y agua
(fluido hu´medo) debido a las buenas prestaciones energe´ticas que mues-
tran en recuperacio´n de fuentes con temperaturas elevadas como se ha
desarrollado en la seccio´n anterior.
El resto de fuentes residuales y el calor emitido por el condensador del
ciclo de Rankine de alta temperatura, sera´n aprovechados por un ciclo
de Rankine de baja empleando el fluido refrigerante R245fa. Debido a
la baja temperatura del agua de refrigeracio´n, u´nicamente se conside-
rara´ Tcond=50
oC para asegurar su aprovechamiento, y adema´s, poder
evacuar posteriormente el calor disipado en el condensador del ciclo de
baja frente al aire atmosfe´rico.
Se realizara´ inicialmente el proceso de optimizacio´n del ciclo de alta, y
posteriormente el ciclo de baja para presentar un problema totalmente
desacoplado.
Los resultados del estudio para el agua como fluido de trabajo se muestran
en la figura 3.12. En la figura de la izquierda se muestra la potencia desarro-
llada en escala de grises y el rendimiento de ciclo en l´ınea discontinua. En la
figura de la derecha se muestra el perfil de temperaturas del aprovechamiento
de la configuracio´n donde se logra mayor potencia neta de ciclo. La figura
3.12 muestra que el punto de funcionamiento o´ptimo para el ciclo de agua,
es el punto en el que el vapor sobrecalentado alcanza una temperatura de
500oC realiza´ndose el proceso de evaporacio´n a una temperatura de 228oC,
que coincide con la temperatura que produce la restriccio´n de Πexp,max=25.
Dicha temperatura, a pesar de no aprovechar totalmente la potencia del en-
friador el EGR, aumenta el rendimiento de ciclo produciendo un aumento
de la potencia neta de ciclo. En las condiciones de ciclo de ma´xima potencia
neta, el ciclo es capaz de generar 42 kW de potencia. Analizando el perfil
de temperaturas del ciclo situado en la gra´fica de la derecha, se observa que
existen dos restricciones en el aprovechamiento de las fuentes. Respecto el
aprovechamiento del EGR, la temperatura de evaporacio´n del ciclo de alta
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limita su aprovechamiento como se ha comentado al inicial del pa´rrafo. La
restriccio´n del aprovechamiento de los gases de escape viene tambie´n im-
puesta por la temperatura de evaporacio´n debido a la elevada entalp´ıa de
evaporacio´n del agua. Analizando la temperatura de salida de los gases de
escape, puede observarse que au´n presenta potencia residual, pero la baja
potencia residual requerida por el calentamiento del l´ıquido hace que esta se
emita al exterior.
Figura 3.12: Izquierda: Potencia neta (a´rea coloreada) y rendimiento de ciclo
(l´ınea discontinua) para el ciclo de alta con agua como fluido de trabajo.
Derecha: Perfil de temperaturas de aprovechamiento de fuentes residuales.
Los resultados del ciclo de etanol como fluido de trabajo se muestran en
la figura 3.13. La figura muestra que la condicio´n de ma´xima potencia neta
desarrollada se alcanza con Tsobre=228
oC (l´ımite de estabilidad qu´ımica) y
Tevap=208
oC (condicio´n impuesta por Πexp,max=25) con una potencia neta
de 35.2 kW. El perfil de temperaturas del ciclo o´ptimo aparece reflejado a
la derecha de la figura 3.13. En dicha figura, puede observarse como las res-
tricciones al aprovechamiento son completamente diferentes que en el caso de
agua. El proceso de evaporacio´n del etanol, no produce existe limitacio´n en el
aprovechamiento de los gases de escape debido a la baja entalp´ıa de evapora-
cio´n del etanol. En cambio, se observa como la mayor necesidad de potencia
te´rmica tiene lugar en el proceso de calentamiento del l´ıquido, reduciendo al
ma´ximo la temperatura de salida de los gases de escape.
El fluido de trabajo utilizado para el ciclo de baja temperatura, es el
R245fa, tal y como se ha descrito el cap´ıtulo 2. En este ciclo, el calor absorbido
por el fluido de trabajo para el proceso de evaporacio´n es el liberado por la
energ´ıa restante de los gases de escape, Intercooler, agua de refrigeracio´n ,
Aftercooler y la energ´ıa liberada en el proceso de condensacio´n del ciclo de
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Figura 3.13: Izquierda: potencia neta (a´rea coloreada) y rendimiento de ciclo
(l´ınea discontinua) para el ciclo de alta con etanol como fluido de trabajo.
Derecha: Perfil de temperaturas de aprovechamiento de fuentes residuales.
alta. Tal y como se ha visto, las temperaturas de evaporacio´n y condensacio´n
de los o´ptimos para los ciclos tanto de agua y etanol son las mismas, por lo que
el diagrama de transferencia de calor para el ciclo de baja sera´n exactamente
los mismos, excepto por la potencia liberada por el condensador del ciclo
de alta. El perfil de temperaturas del ciclo WHRS y las fuentes te´rmicas
residuales para el ciclo de baja aparece representado en la figura 3.14. La
figura de la izquierda muestra el ciclo de baja para la configuracio´n de ciclo
de alta agua. En dicha figura se observa como la temperatura de evaporacio´n
debe ser inferior a la del agua de refrigeracio´n para hacer posible el proceso de
transferencia de calor (al igual que para la configuracio´n de aprovechamiento
de todas las fuentes residuales). La temperatura de condensacio´n del ciclo
de baja esta´ fijada a 50oC para asegurar el proceso de condensacio´n con la
atmo´sfera que se situ´a a 25oC. El esquema del proceso de intercambio de
calor del ciclo de baja para la configuracio´n de etanol aparece representaba
en la gra´fica de la derecha de la figura 3.14.
El ana´lisis exerge´tico en el aprovechamiento de las fuentes del ciclo bina-
rio, debido a que todas las fuentes son aprovechadas parcialmente por cada
ciclo, se realizara´ de un modo global, es decir, considerando tanto el ciclo de
alta como el ciclo de baja. De este modo, dicho rendimiento se calcula con-
siderando ambos fluidos de trabajo y todas las fuentes residuales, incluido el
proceso de transferencia de calor entre condensador de alta y evaporador de
baja, mediante la ecuacio´n 3.14:
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Figura 3.14: Perfil de temperaturas de aprovechamiento de fuentes te´rmicas
residuales para el ciclo de baja con R245fa. Derecha: Ciclo de alta con agua.








siendo k referente a cada fluido de trabajo y j el nu´mero de fuentes
residuales consideradas.
Considerando que la definicio´n del rendimiento exerge´tico no se puede
aplicar a un ciclo aislado puesto que la configuracio´n de aprovechamiento
con todas las fuentes residuales, y que la configuracio´n del ciclo de baja
esta´ fijada por Tcond y Tevap, u´nicamente se calcula el rendimiento exerge´tico
global del ciclo binario para las dos configuraciones o´ptimas (agua-R245fa
y etanol-R245fa), obteniendo un valor de 74 % y 62 % respectivamente.
De este modo, se concluye que la configuracio´n de ciclo binario, a pesar de
presentar un mayor nu´mero de procesos de intercambio de calor, al reducir las
diferencias de temperatura existentes en el proceso de transferencia de calor,
se produce una mejor´ıa ,tanto en nivel energe´tico y exerge´tico, respecto la
configuracio´n de aprovechamiento de todas las fuentes residuales en un mismo
ciclo.
Las prestaciones de los ciclos mostradas en este estudio, y ∆W˙WHRS apa-
recen recogidas en la tabla 3.4.
3.3.3.3. Solucio´n aprovechamiento de fuentes de alta temperatura
En las soluciones propuestas para el desarrollo de un WHRS se han pre-
tendido aprovechar todas las fuentes residuales disponibles. Estas soluciones
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Tabla 3.4: Resumen de resultados de solucio´n de ciclo binario como WHRS
en MCIA.
Localizacio´n
Ciclo W˙WHRS ∆W˙WHRS η
II
exevap restriccio´n
(kW) ( ) ( ) PP
Alta agua 39.4 0.12 L´ıquido saturado y vapor hu´medo
Baja R245fa 18.7 0.06 L´ıquido saturado y vapor hu´medo
Total 58.1 0.18 0.75
Alta etanol 35.2 0.11 L´ıquido subenfriado
Baja R245fa 18.4 0.6 L´ıquido saturado y vapor hu´medo
Total 53.6 0.17 0.62
ofrecen diferentes prestaciones para el aumento del potencia del motor como
ha podido observarse, pero todas implican importantes problemas te´cnicos
a la hora de su implementacio´n real debido a los mu´ltiples intercambiadores
de calor y a su taman˜o. Consecuentemente, en este apartado se tratara´ de
obtener una solucio´n en la que so´lo las fuentes con mayor temperatura sean
aprovechadas, con el fin de obtener una solucio´n te´cnicamente ma´s realista.
La potencia te´rmica residual del EGR, los gases de escape y el Aftercooler
sera´n las fuentes residuales utilizadas para la evaluacio´n de estos ciclos.
Las hipo´tesis que se considerara´n para el estudio de esta configuracio´n
sera´n:
Los fluidos de trabajo estudiados sera´n: agua, etanol y R245fa.
La temperatura de condensacio´n analizada sera´ de 50oC y 100oC.
La optimizacio´n del ciclo se realizara´ por la metodolog´ıa propuesto en
el presente cap´ıtulo.
Se considerara´n dos tipos de secuencia para el estudio del aprovecha-
miento representadas en la figura 3.15. La secuencia 1 responde a una
configuracio´n en la cual se requiere una potencia te´rmica elevada para
calentar el fluido de trabajo, por lo que es esperable que el PP se en-
cuentre en condiciones de l´ıquido subenfriado del fluido de trabajo. As´ı,
el calentamiento del l´ıquido se realiza con la potencia de los gases de
escape puesto que presentan mayor caudal, temperatura y capacidad
calor´ıfica que los gases que pasan por el Aftercooler. La secuencia 2
responde a un ciclo de recuperacio´n en el que el proceso de evapora-
cio´n requiere una elevada potencia te´rmica, lo que es esperable que el
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PP se encuentre en condiciones de l´ıquido saturado del fluido de tra-
bajo. Cuando Tevap sea superior a la temperatura ma´xima de gases del
Aftercooler, se aplicara´ u´nicamente el aprovechamiento de la potencia
residual del EGR y de los gases de escape.
Figura 3.15: Perfil de temperatura y potencia te´rmica transferida para dos
secuencias de aprovechamiento de fuentes te´rmicas residuales de alta tempe-
ratura.
El gra´fico de la izquierda de la figura 3.16, muestra el resultado del estu-
dio iterativo-parame´trico realizado. La gra´ficas de la columna de la derecha
e izquierda, responden al ana´lisis de las dos secuencias de fuentes residuales
propuestas para Tcond=50
oC y 100oC respectivamente. En cada superficie de
nivel de tonos grises y l´ıneas discontinuas, se representa la potencia neta de
ciclo obtenida mediante la secuencia de fuentes residuales 1 y 2 respectiva-
mente.
Las gra´ficas de la parte superior de la figura 3.16 muestran los resultados
obtenidos para el ciclo de agua. Como muestra el estudio, la potencia neta de
ciclo obtenida para el agua es similar para la secuencia de aprovechamiento 1
y 2 tanto para la Tcond=50
oC y Tcond=100
oC. Ambas configuraciones aprove-
chan la misma potencia te´rmica residual en el evaporador puesto que, segu´n
muestra la figura 3.15, la potencia residual de ambas fuentes esta´ limitada
desde su temperatura inicial hasta Tevap. La secuencia de aprovechamiento 1
permite mayor potencia residual para el calentamiento del l´ıquido, pero al no
ser requerido por el calentamiento del l´ıquido subenfriado, no produce efectos
en la potencia neta del ciclo. La configuracio´n de Tcond=50
oC y Tcond=100
oC
producen 48.6 kW y 42.4 kW respectivamente.
Las gra´ficas de la parte central de la figura 3.16 muestran los resultados
del estudio para el ciclo de etanol. Como muestra el estudio para Tcond=50
oC,
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Figura 3.16: Superficies de nivel potencia desarrollada para secuencia 1 (a´rea
colorada) y secuencia 2 (l´ınea discontinua) para Tcond=50
oC y 100oC.
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ambas secuencias muestran el mismo comportamiento para Tevap inferiores
a 110oC. A partir de dicha temperatura, la secuencia de aprovechamiento 1
permite mayor caudal de etanol circulante, puesto satisface mejor las nece-
sidades calentamiento del l´ıquido subenfriado y por lo tanto permite mayor
caudal de etanol circulante. La secuencias 1 y 2 muestran una generacio´n de
potencia neta de 42 kW y 34 kW respectivamente en el punto de funciona-
miento de motor analizado. La secuencia de aprovechamiento 2, adema´s de
mostrar potencias de ciclo menores, presenta una tendencia decreciente con
Tevap a partir de 120
oC. Esta tendencia se debe a que en dichas condiciones
de ciclo, la potencia te´rmica disponible del Aftercooler no presenta el nivel
suficiente para calentar el caudal ma´sico que permite evaporar la potencia
de los gases de escape y el EGR. De este modo, se produce una reduccio´n
brusca de caudal ma´sico de fluido de trabajo y por lo tanto potencia neta
desarrollada. Respecto la configuracio´n de Tcond=100
oC se muestra un com-
portamiento similar al mostrado en Tcond=50
oC hasta Tevap=150
oC. A partir
de esa temperatura, la potencia residual del Aftercooler deja de ser recupera-
da, y por lo tanto ambas secuencias de aprovechamiento utilizan u´nicamente
la potencia residual de EGR y gases de escape. La potencia ma´xima neta
para Tcond=100
oC se produce en Tevap=208
oC y Tsobre=240
oC mostrando un
valor de 35 kW.
Las gra´ficas inferiores de la figura 3.16 muestran los resultados del es-
tudio para el ciclo de R245fa. Como puede observarse en el ana´lisis para
Tcond=50
oC y Tcond=100
oC, la configuracio´n 1 exhibe mayores potencias ne-
tas (aproximadamente el 100 % mayores) puesto que la relacio´n de necesidad
de potencia te´rmica para el calentamiento del l´ıquido subenfriado respecto
el proceso de evaporacio´n aumentan al aumentar Tevap. Las secuencias 1 y 2
logran 32 kW 15 kW respectivamente para Tcond=50
oC. Para Tcond=100
oC
las secuencias 1 y 2 producen 5 kW y 14 kW respectivamente.
Cabe destacar que los o´ptimos obtenidos con la configuracio´n de aprove-
chamiento de las fuentes de alta temperaturas, para el ciclo de agua y etanol,
se corresponden la configuracio´n del ciclo de alta perteneciente a la configu-
racio´n del ciclo binario. Este hecho se debe a que el o´ptimo corresponde a
una Tevap lo suficientemente elevada que no permite aprovechamiento de la
potencia residual del Aftercooler.
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Figura 3.17: Superficies de nivel de rendimiento exerge´tico de evaporador para
configuracio´n 1 y 2 (a´rea coloreada y l´ınea discontinua) para Tcond=50
oC y
100oC
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El ana´lisis exerge´tico del evaporador de la configuracio´n de aprovecha-
miento de las fuentes de alta temperatura aparece reflejado en la figura 3.17.
El ana´lisis se ha realizado utilizando la ecuacio´n 3.13. Las secuencias 1 y
2, al igual que en la figura 3.16, se representan mediante a´rea coloreada y
l´ınea discontinua respectivamente. Analizando la configuracio´n con agua co-
mo fluido de trabajo y Tcond=50
oC, se observa como las diferentes secuencias
1 y 2 exhiben diferentes niveles de ηIexf,evap para el punto o´ptimo, 60 y 65
% respectivamente. Esto es debido a que a pesar de transmitir la misma
potencia te´rmica (ambos corresponden al o´ptimo de potencia de ciclo), la se-
cuencia 1 produce menores pe´rdidas de exerg´ıa en el proceso de calentamiento
del l´ıquido saturado. Las diferencias entre ambas secuencias se reducen para
Tcond=100
oC, puesto que ambas secuencias presentan una elevada tempera-
tura de salida de fuentes residuales, y por lo tanto de pe´rdidas de exerg´ıa
por recuperacio´n. A pesar de ello, el rendimiento exerge´tico del evaporador
presenta niveles muy aceptables (72 %), debido a la menor diferencia de tem-
peratura entre las fuentes residuales y el fluido de trabajo.
Las tendencias obtenidas en ηIexf,evap para el etanol, son similares a las
que exhiben las potencia de ciclo debido a la restriccio´n del nivel te´rmico
del Aftercooler, tal y como se ha descrito anteriormente. El nivel o´ptimo
de ηIexf,evap se corresponde de nuevo con el o´ptimo de potencia de ciclo para
Tcond=50
oC con un valor del 58 % y del 48 %, para la secuencia 1 y 2 res-
pectivamente. Los niveles exerge´ticos, al igual que para el caso de agua como
fluido de trabajo, son mayores para Tcond=100
oC llegando hasta un 70 %
para la secuencia 1. A diferencia de la potencia de ciclo, el nivel ηexf,evap para
temperatura de evaporacio´n superiores a 150oC, es mayor para la secuencia 1,
puesto que produce mayor recuperacio´n de los gases de escape para producir
el calentamiento del etanol en fase l´ıquida.
Para el fluido R245fa y Tcond=50
oC, los valores de ηIexf,evap obtenidos pre-
sentan un nivel mucho menor que los obtenidos para el ciclo de agua y etanol,
sobre todo para la secuencia 2 (38 %), debido a la pe´rdida de exerg´ıa por
aprovechamiento de los gases de escape, y al bajo caudal de fluido refrige-
rante permitido por el bajo nivel energe´tico del Aftercooler. Ademas, segu´n
muestra la figura 3.17, la secuencia 2 presenta niveles decrecientes de ηIexf,evap
con la Tevap, puesto que al aumentar Tevap aumenta la pe´rdida de aprovecha-
miento de los gases de escape, a pesar de generar mayor potencia de ciclo.
Para Tcond=100
oC, se observa la misma tendencia para ambos secuencias y
con valores similares (ma´ximos pro´ximos a un 50oC).
Los resultados del estudio de aprovechamiento de fuentes de alta tempe-
ratura se lista en la tabla 3.5:
90 3. Evaluacio´n termodina´mica de ciclos Rankine ideales como WHRS
en MCIA
Tabla 3.5: Resumen de resultados termodina´micos de ciclo Rankine como
WHRS, con configuracio´n de aprovechamiento de fuentes de alta temperatura
para Tcond=50
oC y 100oC.
Fluido de Tcond W˙WHRS ∆W˙WHRS η
I
exevap Localizacio´n
trabajo (oC) (kW) ( ) ( ) restriccio´n PP
Agua 50 48.6 0.15 0.65 L´ıquido saturado
100 39.4 0.12 0.72 L´ıquido saturado-vapor hu´medo
Etanol 50 42.7 0.14 0.58 L´ıquido subenfriado
100 35.2 0.11 0.70 L´ıquido subenfriado
R245fa 50 33 0.10 0.50 L´ıquido subenfriado
100 15.1 0.05 0.50 L´ıquido subenfriado
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3.4. Resumen y conclusiones
En el presente cap´ıtulo se ha realizado un estudio preliminar del potencial
de ofrecen diferentes fluidos para los sistemas WHRS.
Los fluidos considerados para realizar los estudios de viabilidad han sido
fluidos pertenecientes a los tres tipos de fluidos de trabajo atendiendo a
las condiciones de salida que presenta un proceso de expansio´n a partir de
condiciones saturadas: agua (fluido hu´medo), R245fa (fluido seco) y etanol
(fluido con caracter´ısticas intermedias)
En la primera parte del cap´ıtulo se ha realizado un estudio de termo-
dina´mico de ciclos Rankine ideales para evaluar la potencialidad de dichos
fluidos mencionados en su aplicacio´n como WHRS para diferentes tempe-
raturas de fuentes residuales dentro del rango del rango de aplicacio´n en
un MCIA. Inicialmente, se ha desarrollado una metodolog´ıa propuesta que
permite realizar el ana´lisis termodina´mico iterativo-parame´trico de un modo
sistema´tico y sencillo. Los aspectos que se han evaluado han sido: el rendi-
miento de ciclo ηciclo, aprovechamiento de energ´ıa residual, ηsys, y ana´lisis
exerge´tico en evaporador y condensador.
De los resultados se obtiene que la seleccio´n del fluido de trabajo o´ptimo
no depende u´nicamente de la temperatura de fuente te´rmica residual, sino de
la Tcond considerada, y de las restricciones de la instalacio´n. De este modo,
se observa que para Tcond pro´ximas a condiciones ambiente, es decir, 50
oC,
el fluido de trabajo o´ptimo para temperaturas superiores a 350oC es el agua.
Dicho fluido responde muy positivamente desde el punto de vista energe´tico
y exerge´tico para fuentes te´rmicas de temperatura elevadas, debido a que las
mayores temperaturas de ciclo permite realizar los procesos de transferencia
de calor de un modo ma´s eficaz, con menos irreversibilidades y mayores ren-
dimientos de ciclo. En cambio, para temperaturas inferiores de 350oC, tales
que no permitan elevados sobrecalentamientos, el fluido o´ptimo es el R245fa,
debido a los elevados niveles de aprovechamiento de fuente residual. En cam-
bio, para Tcond pro´ximas a temperatura del agua de refrigeracio´n, la solucio´n
o´ptima para temperaturas inferiores a 450oC, es el etanol. Mediante el anal´ısis
exerge´tico realizado en el proceso de evaporacio´n, se ha observado que dicho
nivel es fuertemente decreciente con la temperatura de fuente residual y tem-
peratura de evaporacio´n debido a las pe´rdidas de transferencias de calor y
de aprovechamiento de fuente residual respectivamente. El agua exhibe ren-
dimientos exerge´ticos mejores que para el agua y etanol, pra´cticamente para
todas las temperaturas de fuentes residuales. Mediante el ana´lisis exerge´tico
del condensador, se obtiene que las pe´rdidas de exerg´ıa para una Tcond fija,
no presenta grandes diferencias ni al variar la temperatura de fuente, ni Tevap
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Posteriormente, se ha procedido a utilizar la metodolog´ıa descrita en la
primera parte del cap´ıtulo, para abordar el estudio termodina´micos de ciclos
Rankine en el aprovechamiento de diferentes fuentes residuales para evaluar
las prestaciones ma´ximas esperables para ese tipo de configuracio´n. Para ello
se ha seleccionado un MCIA die´sel biturbo como ejemplo representativo de
WHRS en motores.
La resultados obtenidos muestran inicialmente que la solucio´n de apro-
vechar todas las fuentes en un mismo ciclo, es una solucio´n energe´ticamente
poco rentable. A su vez, dicha configuracio´n requiere grandes requerimientos
de transferencia de calor, exhibiendo rendimientos de ciclo entre 4-6 %, lo que
equivale a unos aumentos potencias meca´nicas generadas de entre 6-9 %. El
ana´lisis exerge´tico del proceso de evaporacio´n de dicha solucio´n, presenta ni-
veles superiores a los obtenidos mediante una fuente residual debido a que en
la secuencia de aprovechamiento de fuentes de mayor a menor temperatura,
se reducen las irreversibilidades por transferencia de calor.
Para obtener mayores prestaciones, se ha considerado dos configuracio-
nes de ciclo binario. Los ciclos de alta para cada ciclo han sido un ciclo de
agua y etanol (fuentes de elevada temperatura) y R245fa (fuentes de baja
temperatura y potencia disipada en el condensador de alta). Se ha observado
que ambos ciclos muestran mejores prestaciones que el aprovechamiento de
todas las fuentes residuales. Las restricciones PP en el ciclo de alta de agua
se situ´an en el proceso de evaporacio´n, mientras que en el ciclo de etanol
se situ´an en condiciones de l´ıquido saturado. El ciclo de alta de agua ofrece
una potencia generada de 39 kW frente a los 35 kW que ofrecen el etanol.
La solucio´n del ciclo de alta adema´s puede considerarse a su vez como so-
lucio´n independiente( sin considerar el posterior ciclo de baja temperatura)
debido a las prestaciones y potencia y bajos requerimientos de intercambio
de calor necesarios. Respecto el ciclo de baja temperatura, se produce una
potencia del orden del 50 % de la potencia del ciclo de alta con transferen-
cia de calor en el evaporador cercanas al 400 % mayores. De este modo la
solucio´n del ciclo de baja puede considerarse como prestaciones prohibitiva
respecto potencia neta producida, complejidad y taman˜os de intercambiador
necesarios.
A partir de los buenas prestaciones obtenidas por el ciclo de alta en la
configuracio´n de ciclo binaria, se ha realizado un ana´lisis ma´s exhaustivo
de este tipo configuracio´n considerando diferentes secuencias de aprovecha-
miento. Los ciclos de recuperacio´n con R245fa y etanol, al mostrar mayores
necesidades de potencia te´rmica en el calentamiento del l´ıquido subenfriado,
muestran prestaciones satisfactorias en secuencias de aprovechamiento donde
el l´ıquido es calentado por una fuente residual con elevada potencia te´rmica
(como pueden ser los gases de escape). Los ciclos de recuperacio´n con agua,
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no presentan variaciones segu´n la secuencia de aprovechamiento selecciona-
da siempre y la potencia residual del EGR sea utilizada en sobrecalentar
el vapor saturado. Del ana´lisis exe´rgetico del evaporador, se han obtenido
conclusiones y tendencias similares a las observadas mediante el estudio de
generacio´n de potencia.
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4.1. Introduccio´n
En el cap´ıtulo anterior se ha descrito una metodolog´ıa para el ana´lisis
puramente termodina´mico de ciclos Rankine ideales como primer paso para
la implementacio´n de un WHRS en MCIA. En la primera parte del cap´ıtulo
se realizo´ el ana´lisis termodina´mico del aprovechamiento de una u´nica fuente
de energ´ıa residual para distintos fluidos de trabajo. En la segunda parte
del cap´ıtulo se evaluo´ termodina´micamente diferentes los ciclos Rankine co-
mo WHRS empleando distintas secuencias de aprovechamiento de fuentes
residuales existentes en un MCIA.
En el presente cap´ıtulo se desarrolla una metodolog´ıa de evaluacio´n glo-
bal, que permitira´ la realizacio´n de estudios de viabilidad de sistemas WHRS
en MCIA. Los estudios viabilidad realizados considerara´n tanto irreversibi-
lidades de los diferentes componentes constructivos del ciclo, como las li-
mitaciones impuestas por criterios de disen˜o. Posteriormente, se aplicara´ la
metodolog´ıa desarrollada a dos casos pra´cticos, con el fin de disen˜ar un pro-
totipo en el laboratorio que permita comparar las prestaciones teo´ricas con
resultados experimentales. Los motores considerados sera´n: 1) motor die´sel de
camio´n 12 litros turbosobrealimentado bietapa por elevados caudales ma´sicos
y temperaturas de fuentes de energ´ıa residual no superiores a 600oC) y 2)
motor gasolina 2.0 litros de inyeccio´n directa turbosobrealimentado (carac-
terizado por temperatura de gases de escape cercanas a 850oC).
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4.2. Descripcio´n de la metodolog´ıa
El disen˜o necesario para realizar la implementacio´n de WHRS en un
veh´ıculo es un problema complejo. A lo largo desarrollo del proceso de im-
plementacio´n existen mu´ltiples restricciones (ma´xima presio´n en la l´ınea de
alta presio´n del WHRS, ma´xima temperatura de condensacio´n, DT , ma´xima
ca´ıda de presio´n en l´ınea de gases de escape, temperatura y presio´n ma´xima
en expansor, etc) y multitud de objetivos (aumento de potencia proporcio-
nada por el ciclo, mı´nimos requerimientos de espacio, velocidad de veh´ıculo
mı´nima para el funcionamiento del WHRS, etc), que deben de ser conside-
rados y satisfechos para la obtencio´n de una solucio´n final o´ptima.
En esta seccio´n se propone una metodolog´ıa para simplificar la imple-
mentacio´n del WHRS para su posterior ejecucio´n, tanto en banco de ensayo
como su instalacio´n como prototipo en el veh´ıculo. La metodolog´ıa propuesta,
consiste en la consecucio´n de diferentes pasos, tal y como muestra la figura
4.1:
1. Especificacio´n del problema. En este primer paso se describe el MCIA
considerado, y se determinan los objetivos y las limitaciones que debe
satisfacer el ciclo WHRS. Tal y como se comento´ en el cap´ıtulo 2 y
3, los aspectos fundamentales a considerar para la implantacio´n de un
WSHR pueden ser: 1) reducir al ma´ximo los requerimientos de espa-
cio de los componentes del ciclo de recuperacio´n, 2) reducir al ma´ximo
las posibles pe´rdidas de presio´n que puedan afectar al funcionamiento
habitual del motor, sobre todo pe´rdidas de presio´n en los gases de esca-
pe, 3) utilizacio´n expansores apropiados en puntos de funcionamiento
habituales de motor, etc.
2. Evaluacio´n de todas las fuentes de energ´ıa residuales. El objetivo de
este paso es identificar, mediante ana´lisis energe´ticos y exerge´ticos, las
fuentes con mayor nivel de potencia disponible y mayor capacidad para
generar potencia. Para la cuantificacio´n de la potencia disponible de ca-
da fuentes residual, se evaluara´n las condiciones de entrada (i) y salida
(o) para cada una ellas, y en cada uno de los puntos de operacio´n del
motor a trave´s de la ecuacio´n 4.1. Para la cuantificacio´n de la poten-
cia te´rmica residual disponible de los gases de escape, se considerara´n
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El estudio exerge´tico se basara´ en la cuantificacio´n de la exerg´ıa dispo-
nible de cada fuente de energ´ıa residual mediante la ecuacio´n 3.6 y 3.7
del cap´ıtulo 3.
3. Seleccio´n de las fuentes de energ´ıa residual. Las fuentes de energ´ıa resi-
duales sera´n seleccionadas dependiendo de sus propiedades energe´ticas
y exerge´ticas analizadas en el paso anterior. En este paso se debe ase-
gurar que la potencia residual disponible y la exerg´ıa de las fuentes
seleccionadas deben de ser mayores que el mı´nimo de potencia exigi-
ble (si e´ste existiese). Si la potencia de las fuentes seleccionadas fuese
menor que las del requerimiento de potencia, el disen˜o preliminar no
tendr´ıa solucio´n satisfactoria.
4. Seleccio´n del fluido de trabajo. Los diferentes fluidos de trabajo, pre-
viamente preseleccionados segu´n criterios de seguridad, ambientales y
corrosividad, sera´n evaluados para seleccionar cual de ellos o que grupo
de ellos generan idealmente las mayores potencias de trabajo en el paso
siguiente de la metodolog´ıa.
5. Evaluacio´n de potencia isentro´pica del ciclo.
Se analizan las prestaciones de potencia de ciclo que ofrecen los dife-
rentes fluidos de trabajo considerados, en cada uno de los puntos de
funcionamiento del motor objeto de estudio, y sin considerar las irre-
versibilidades de los elementos constructivos. A dicha potencia se le
denomina potencia isentro´pica de ciclo [124].
El procedimiento y las hipo´tesis consideradas para este proceso son si-
milares a las impuestas en los estudios de potencialidad del cap´ıtulo
3, seccio´n 3.2, salvo alguna excepcio´n impuesta (variacio´n de presio´n
ma´xima o relacio´n de expansio´n ma´xima en expansor, etc) para adap-
tarse a la disponibilidad de los diferentes elementos constructivos, o
aumentar criterios de seguridad de la instalacio´n. En este estudio se
considerara´ una u´nica etapa de expansio´n para lograr soluciones cons-
tructivas compactas. De este modo se considerara´ una Πexp,max=10 en
la etapa de expansio´n.
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Figura 4.1: Diagrama de flujo de la metodolog´ıa para evaluacio´n de WHRS
en MCIA.
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6. Seleccio´n de ma´quina expansora.
En el siguiente paso de la metodolog´ıa se define el criterio de seleccio´n
de la ma´quina expansora, y se analizan los efectos de sus irreversibilida-
des externas en las prestaciones del ciclo WHRS. Las irreversibilidades
producidas en la bomba son consideradas bajo la hipo´tesis de eficiencia
isentro´pica de compresio´n del 80 % [3]. Debido al reducido efecto de la
potencia de la bomba en la potencia neta del ciclo, no se realizara´ un
estudio ma´s exhaustivo de dichas irreversibilidades.
Para la caracterizacio´n de un proceso de expansio´n en una ma´quina ex-
pansora es fundamental la definicio´n de cuatro para´metros. Los para´me-
tros son:
Salto de presiones o salto isentro´pico en expansor ∆hswf,exp.
Flujo volume´trico del fluido de trabajo a la salida del expansor.
V˙wf,exp,o.
Dia´metro de la ma´quina expansora Dexp. La dimensio´n de Dexp
difiere dependiendo del tipo de ma´quina expansora. Para expan-
sores pisto´n lineales, Dexp hace referencia al dia´metro de cilindro.
Para expansores rotativos, Dexp indica el dia´metro del volumen ex-
terior del expansor. Finalmente para turbinas, indica el dia´metro
ma´ximo de rueda.
Velocidad angular de la ma´quina. Nexp.
∆hswf,exp y V˙wf,exp,o representan el proceso de expansio´n del fluido de
trabajo mientras que Dexp y Nexp caracterizan la ma´quina donde tiene
lugar la expansio´n.
Una de las combinaciones posibles para agrupar los cuatro para´metros,
es mediante la utilizacio´n de dos nu´meros adimensionales, Ds y Ns, que












Analizando la ecuacio´n 4.2, se observa que elevados Ds indican saltos
enta´lpicos elevados para una determinada energ´ıa cine´tica de flujo, lo
que requiere la utilizacio´n de ma´quinas con velocidades bajas respecto
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la potencia desarrollada es decir, ma´quinas volume´tricas. En cambio
elevados Ns, segu´n la ecuacio´n 4.3, implican ma´quinas cuya velocidad
cine´tica del flujo inducida por el movimiento del rotor es muy superior
a la variacio´n cine´tica debido a la expansio´n, es decir, turboma´qui-
nas. Los cuatro para´metros definidos anteriormente son esencialmente
incompresibles, y su utilizacio´n esta´ justificada para el estudio tanto
de ma´quinas expansoras volume´tricas, como para ma´quinas de flujo
continuo, siempre y cuando el fluido que la recorre no presente un
comportamiento marcadamente compresible. Por ello, y sobre todo en
la seleccio´n de turboma´quinas [125], debe asegurarse la condicio´n de






siendo Uo la velocidad lineal de punta de pala del rotor a la salida de
la ma´quina expansora (m s−1) y ao la velocidad del sonido del fluido en
condiciones de salida del expansor (m s−1). Junto con la restriccio´n de
Mexp, se aplicara´ la condicio´n re´gimen subso´nico del flujo a la salida





siendo vwf,exp,o la velocidad absoluta del fluido a la salida del expansor
(m/s).
En la bibliograf´ıa existen diferentes mapas de seleccio´n de turboma´qui-
na a partir de nu´meros adimensionales Ns y Ds basados en resultados
experimentales [128], [129], [130] y [125]. Uno de los trabajos ma´s com-
pletos, debido a la diversidad de ma´quinas expansoras consideradas, es
el desarrollado por la compan˜´ıa Barber-Nichols [127]. En dicho trabajo,
se recopilan los resultados experimentales de rendimientos isentro´picos
y caracter´ısticas geome´tricas, en forma de mapa representado en la fi-
gura 4.2, de una multitud de expansores existentes mediante el empleo
de Ns y Ds en unidades imperiales. De este modo se puede predecir
de una manera aproximada tanto el tipo de ma´quina expansora ma´s
apropiada como el ηiso del proceso de expansio´n mediante la asignacio´n
de Ns y Ds.
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Figura 4.2: Mapa Ns −Ds para seleccio´n de expansor. Fuente:[127].
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7. Evaluacio´n del taman˜o de intercambiador.
Como se ha expuesto al comienzo del cap´ıtulo, la evaluacio´n te´cnica de
un ciclo WHRS no esta´ basada u´nicamente en aspectos termodina´mi-
cos. Tambie´n los requerimientos de espacio, peso, coste de instalacio´n
son aspectos muy importantes que afectara´n a la viabilidad de la solu-
cio´n considerada, sobre todo en la implementacio´n final en un MCIA. El
dimensionamiento de los intercambiadores para producir un proceso de
transferencia de calor determinado, se realizara´ empleando el concepto
de DTLM (diferencia de temperatura logar´ıtmica media). Consideran-
do que el intercambiador presenta una configuracio´n contracorriente,
el proceso de transferencia de calor [109] puede definirse mediante la
ecuacio´n 4.6:




siendo, U coeficiente global de transferencia de calor (kW m−2 ◦C−1),
A superficie de intercambio de calor (m2) y ∆Ti, ∆To diferencia de
temperatura entre FF y FC en cada extremo del intercambiador (K).
Para el empleo la ecuacio´n 4.6 se necesita considerar la hipo´tesis de
U=cte a largo del proceso de transferencia de calor. Para ello, el proce-
so de transferencia de calor debe descomponerse en diferentes procesos
tal y como muestra la figura 4.3 en los cuales pueda considerarse di-
cha hipo´tesis. La figura 4.3 representa los diferentes proceso de trans-
ferencia de calor existentes en un ciclo Rankine. En dicha figura, se
muestra la existencia de varios procesos de transferencia de calor de
distinta naturaleza en el evaporador y condensador del ciclo Rankine.
En el evaporador se pueden diferenciar tres procesos de transferencia
de calor considerando el estado de agregacio´n del fluido de trabajo: 1)
calentamiento del l´ıquido hasta condiciones de l´ıquido saturado, 2) eva-
poracio´n, 3) sobrecalentamiento. Del mismo modo, en el condensador
tienen lugar dos procesos de intercambio de calor: 1) enfriamiento del
fluido de trabajo, en vapor sobrecalentado a la salida del expansor, y
2) condensacio´n del fluido de trabajo.
El ca´lculo de U de cada uno de los procesos se ha obtenido mediante un
me´todo similar al desarrollado por Rames et al. [109] pero considerando
las peculiaridades del WHRS en MCIA. A partir de los trabajos desa-
rrollados por Mavridou [75], el tipo de intercambiador seleccionado para
los procesos de transferencia de calor del WHRS sera´ un intercambiador
de placas aletas en contracorriente. El motivo de su seleccio´n reside en:
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Figura 4.3: Perfil de temperaturas de los diferentes procesos de transferencia
de calor en un ciclo de Rankine.
1) posibilidad de reducida ca´ıda de presio´n en el fluido de trabajo y en
las fuentes de energ´ıa te´rmica residual gaseosas, y 2) presenta disen˜os
compactos sin grandes requerimientos de espacio. La tipolog´ıa ba´sica
del intercambiador placas aletas, aparece ilustrada en la figura 2.5b.
De ese modo, se realiza la evaluacio´n del taman˜o del evaporador y
condensador del WHRS mediante la suma de las longitudes de inter-
cambiador necesarias para cada proceso de transferencia de calor. El
procedimiento utilizado para el dimensionamiento de los intercambia-
dores aparece ilustrado en la figura 4.4.
El procedimiento para el dimensionamiento de los intercambiadores,
como ilustra la figura 4.4, consta de los siguientes procesos:
Asignacio´n de seccio´n transversal (At) (H × W considerando la
nomenclatura de la figura 2.5b). Debido a las diferentes propie-
dades del fluido de trabajo en la l´ınea de alta y baja presio´n, y
caracter´ısticas de las fuentes residuales y del FF, la asignacio´n de
At se realiza mediante criterios distintos en el dimensionamiento
del evaporador y del condensador.
Seccio´n transversal para evaporador. En el dimensionamien-
to del evaporador se deben considerar los siguientes aspectos:
• Pe´rdida de presio´n de las fuentes de energ´ıa residual (∆Pf ). La
pe´rdida de presio´n considerada sera´ la existente en el proceso
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Figura 4.4: Diagrama de flujo del procedimiento empleado para el dimensio-
namiento de los intercambiadores.
de aprovechamiento de los gases de escape. La ca´ıda de presio´n
del resto de fuentes (EGR, Intercooler y Aftercooler) no sera´n
consideradas puesto que su aprovechamiento no implica la
colocacio´n de un intercambiador adicional. De este modo, se
supone que la pe´rdida de presio´n es similar a la producida por
los intercambiadores originales del motor estudiado.
• Ca´ıda de presio´n de fluido de trabajo. La pe´rdida de presio´n
sera´ compensada con la bomba del ciclo. El incremento de
potencia de bomba por este efecto, se considera despreciable
respecto la potencia obtenida en el proceso de expansio´n [85].
• Requerimientos de espacio. El espacio es uno de los factores
fundamentales a considerar en el para el disen˜o de un WHRS
en MCIA debido a la poca disponibilidad de espacio.
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• Aumento de peso de motor de referencia produciendo mayores
pe´rdidas de friccio´n.
As´ı, el dimensionamiento del evaporador y la seleccio´n del At,
generalmente estara´ sometido a las restricciones de ∆Pf y el volu-
men del evaporador (Vmax). La figura 4.5 muestra la sensibilidad
del volumen de intercambiador y de ∆Pf en funcio´n de la seccio´n
transversal para un proceso de transferencia de calor en un evapo-
rador gene´rico de caracter´ısticas similares a las consideradas en los
estudios realizados a lo largo del cap´ıtulo. En la figura se muestran
las diferentes a´reas transversales l´ımite (Adp y Avol), considerando
los criterios limitantes de ∆Pf,max y Vmax) respectivamente. Co-
mo muestra la figura 4.5 , si ∆Pf,max presenta niveles de presio´n
suficientemente bajos, un aumento de seccio´n (y por lo tanto de
volumen) es poco efectivo para reducir ∆Pf , puesto que la funcio´n
∆Pf (At) se encuentra pro´xima a su as´ıntota con el eje x.
Figura 4.5: Diagrama de pe´rdida de presio´n relativa de gases de escape y
volumen del evaporador en funcio´n del a´rea transversal (At).
La seccio´n At (comprendida entre Adp y Avol) seleccionada para
un punto de motor, se denomina At,pi. Las secciones transversales
del evaporador para cada punto de funcionamiento de motor, se
calculara´n a partir de la relacio´n de caudales ma´sicos de los gases
de escape. Para mantener pe´rdidas de presio´n similares en cada
punto de funcionamiento, la asignacio´n de At para cada punto de
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siendo m˙esc caudal ma´sico de gases de escape (kg s
−1), y el sub´ındi-
ce pi, punto de funcionamiento de motor.
Seccio´n transversal para condensador El procedimiento pa-
ra el dimensionamiento del condensador, al igual que en el evapo-
rador, puede depender de tres aspectos:
• Ca´ıda de presio´n del aire de refrigeracio´n. Debido a que el
movimiento del aire en el condensador viene impuesto por
el movimiento relativo del veh´ıculo, la conveccio´n forzada no
conlleva ningu´n gasto de potencia adicional, por lo que no se
considera dicha ca´ıda de presio´n para el dimensionamiento del
evaporador.
• Ca´ıda de presio´n del fluido de trabajo (∆Pwf ). La ca´ıda de
presio´n del fluido de trabajo en el condensador puede afectar
principalmente a la integridad de la instalacio´n en condiciones
de niveles muy bajos de Pcond. Respecto el aumento de poten-
cia meca´nica requerido por la bomba para compensar dicha
pe´rdida de presio´n, se considera despreciable al igual que en
el caso del evaporador.
• Velocidad mı´nima conveccio´n forzada (vmin). Los WHRS re-
quieren inevitablemente un proceso de disipacio´n de la energ´ıa
sobrante del ciclo hacia el FF, es decir, aire en condiciones
ambientales. De este modo, el caudal de aire necesario para el
proceso de transferencia de calor en el caso de un MCIA, de-
be provenir de la inclusio´n del aire atmosfe´rico en condiciones
de funcionamiento del veh´ıculo para no afectar a las necesi-
dades de disipacio´n te´rmica originales del motor. El caudal
ma´sico de aire necesario para tal efecto, se obtiene mediante
la ecuacio´n 4.8. En el ca´lculo del caudal de aire se impone
DTcond=15
oC como diferencia te´rmica entre el aire y el fluido
de trabajo en condiciones de vapor saturado. De este modo,
la ecuacio´n del balance energe´tico en el condensador es la si-
guiente:
Pdis = m˙FF .CpFF ((Tcond − 15)− (TFF )
= vmin.At.ρFF .CpFF ((Tcond − 15)− TFF )
(4.8)
donde Pdis es la potencia de disipacio´n requerida por el ciclo en
el proceso de condensacio´n (kW), vmin velocidad mı´nima del
veh´ıculo, es decir, la velocidad mı´nima de conveccio´n forzada
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del aire ambiental a la entrada del intercambiador (m s−1),
y ρFF densidad del aire en condiciones ambientales (kg m
−3)
descritas en el cap´ıtulo 3. En dicho ca´lculo se verifica que el
caudal de aire ambiental es suficiente para producir el poste-
rior enfriamiento del fluido de trabajo en caso de condiciones
de vapor sobrecalentado a la salida del expansor.
Finalmente, considerando la ecuacio´n 4.8, la restriccio´n im-
puesta para que tenga lugar el proceso de transferencia debe
satisfacer que:
vmin.At ≥ Pdis
ρFF .CpFF ((Tcond − 15)− TFF ) (4.9)
Segu´n la ecuacio´n 4.9, la asignacio´n de At, a diferencia del eva-
porador, tendra´ el l´ımite inferior determinado por la potencia
de disipacio´n necesaria en el condensador, y por lo tanto, por
la velocidad del veh´ıculo en cada punto de funcionamiento del
motor. Si el l´ımite inferior de At respecto las necesidades de
disipacio´n del condensador satisfacen los requerimientos de
ca´ıda de presio´n, el dimensionamiento del condensador pre-
senta una solucio´n posible.
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Despue´s de la asignacio´n de At para cada intercambiador, se cal-
culan el resto caracter´ısticas geome´tricas a partir de una longitud
inicial L = L0. Las propiedades geome´tricas asociadas al inter-
cambio de calor para cada sustancia son: 1) superficie mı´nima de
paso de flujo de cada sustancia (Ao) , 2) superficie de transferen-
cia de calor (Aht), 3) superficie de transferencia de calor de pared
(Aw), 4) dia´metro hidra´ulico (Dh) , 5) densidad de superficie de
transferencia de calor (τ), 6) relacio´n de superficie mı´nima de paso
de flujo (σ), y 7) relaciones de a´rea frontal de cada sustancia (α).
El ca´lculo de estos para´metros esta´ extensamente descrito en los
trabajos de Rameh et.al [109]. Para el dimensionamiento de los
intercambiadores se han considerado aletas rectangulares. El resto
de caracter´ısticas geome´tricas de las aletas aparecen listadas en la
tabla 4.1. Las relaciones τ y α para cada zona del intercambiador
dependera´n de la relacio´n de alturas de aletas correspondientes a
cada sustancia, Πb = bwf/bf . Dicho para´metro sera´ objeto de un
estudio parame´trico tanto en el dimensionamiento del evaporador,
como del condensador.
Tabla 4.1: Caracter´ısticas geome´tricas de las aletas.
Para´metro Fluido de trabajo Fuente residual
Nu´mero de aletas (ud/m) 157 500
Paso de aletas (p) (mm) 2 4.2
Espesor aletas (δ) (mm) 0.2 0.2
Espesor placas (δw) (mm) 0.2 0.2
Offset entre aletas (noff ) (mm) 0 1
El proceso siguiente, consiste en realizar el ca´lculo del factor UA
obtenido mediante la configuracio´n geome´trica fijada en el proceso
descrito en la figura 4.4, y las propiedades termodina´micas de
cada sustancia. Para ello, es necesario calcular el coeficiente de







donde Cp es la media aritme´tica del calor espec´ıfico a presio´n cons-
tante a lo largo del proceso de transferencia de calor (kJ kg−1 ◦C−1)
de la sustancia, G es la velocidad del flujo ma´sico (kg m−2 s−1), Pr
es el nu´mero adimensional de Prandtl adimensional, y el te´rmino
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Figura 4.6: Esquema de variables geome´tricas para un intercambiador tipo
placa y aletas.
j es el coeficiente de transferencia de calor. El valor j es calculado
mediante la correlacio´n de Manglik y Bergles [131] para intercam-


















donde Re es el nu´mero adimensional de Reynold considerando
Dh como longitud caracter´ıstica, δ es espesor de aleta (m), Lfin
dimensio´n longitudinal de la aleta (m), h′ = b− δ (m) y s = p− δ
(m), siendo p y b las distancias ilustradas en la figura 4.6. El
ca´lculo de G para una sustancia en un intercambiador tipo de










siendo Lf la longitud del intercambiador yDh dia´metro hidra´ulico.
Para el ca´lculo del coeficiente de transferencia de calor en un pro-
ceso de evaporacio´n, se ha utilizado el procedimiento descrito por
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Shah [109]. En el ca´lculo, se consideran tanto feno´menos convecti-
vos como feno´menos propios de evaporacio´n nucleada, obteniendo
as´ı el coeficiente de transferencia de calor http,evap en funcio´n del
t´ıtulo de vapor (x ). Para el ca´lculo de http,evap se utilizara´ la corre-
lacio´n de Kandlikar [132]. El coeficiente de transferencia de calor
medio para el proceso de condensacio´n ht tp,cond,m, se calcula me-
diante la ecuacio´n de Oud Didi et. al [133]. Posteriormente, se
determina la eficiencia de las aletas (ηfin) y la eficiencia media (η0
) para cada una de las sustancias. La tipolog´ıa de aleta conside-
rada es de tipo cuadrada, por lo que la eficiencia de la aleta se














donde kfin es el coeficiente de conductividad te´rmica por conduc-
cio´n de la aleta (kW m−1 K−1).
Finalmente, la eficiencia media de la superficie se calcula a partir
de la ecuacio´n:
η0 = 1− (1− ηfin)α (4.16)







2) es el a´rea total de pared calculado segu´n las espe-
cificaciones impuestas.
Finalmente, considerando despreciables el efecto de la conduccio´n
longitudinal a lo largo del intercambiador [109], se calcula el pro-
ducto UA de la configuracio´n geome´trica impuesta, mediante la










siendo 1 y 2 las dos sustancias consideradas en el proceso de trans-
ferencia de calor.
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Se compara si el para´metro UA obtenido mediante la configura-
cio´n impuesta satisface la capacidad requerida por el proceso de
intercambio de calor considerado. En caso de que la configuracio´n
no muestre el valor suficiente, se realizara´ el mismo procedimiento
aumentando la longitud de intercambio. Este proceso, se repetira´
hasta que el producto UA del intercambiador sea igual al requerido
por el proceso de transferencia impuesto.
Posteriormente, se analizara´ la pe´rdida de presio´n de ambas sus-
tancias en el intercambiador.
La ca´ıda de presio´n de un fluido a lo largo de un conducto con
una trasferencia de calor, se calcula para cada uno de los proce-
sos considerados en el dimensionamiento del intercambiador. El
ca´lculo de la ca´ıda de presio´n de una sustancia a lo largo de un
intercambiador ∆P (Pa), se realiza con la hipo´tesis de pe´rdida de
presio´n gradual a lo largo del proceso de intercambio de calor, es
decir ∆P
∆x








































Ki, Ko son factores de pe´rdida de carga a la entrada de salida
del intercambiador, τi y τo son los coeficientes de pe´rdida de carga
debido a los procesos de contraccio´n y expansio´n a la entrada y sa-
lida de intercambiador y g es la aceleracio´n de la gravedad (m s−2).
Los valores nume´ricos de los coeficientes anteriores, se obtienen a
partir del Re, m˙, σ (relacio´n de a´rea/volumen) y geometr´ıa de
aleta [135]. El factor de friccio´n f es calculado mediante la corre-
lacio´n impuesta de nuevo por los trabajos de Manglik y Bergles
[131] para intercambiadores de placas aletas.





















Para el ca´lculo de la pe´rdida de presio´n en un cambio de fase
(evaporacio´n o condensacio´n), se considera a partir de la pe´rdida







donde el sub´ındice lo indica condiciones de l´ıquido saturado y ϕ
2
tp
es el factor de correccio´n de friccio´n para condiciones de vapor
hu´medo. ϕ2tp se calcula mediante la correlacio´n de Friedel [136].
De este modo, se calcula la ca´ıda de presio´n a lo largo del inter-
cambiador como la integral de ϕ2tp, desde condiciones de l´ıquido
saturado a vapor saturado.
Si la configuracio´n satisface la restriccio´n de ca´ıda de presio´n im-
puesta, se finaliza proceso de dimensionamiento para el proceso de
transferencia de calor dado. De no ser as´ı, se aumenta la seccio´n
transversal considerada (At) y se repite de nuevo el proceso de
ca´lculo de propiedades geome´tricas y de transferencia de calor.
8. Seleccio´n de elementos constructivos. En este punto de la metodolog´ıa,
se realizara´ la seleccio´n de expansor e intercambiadores que se utili-
zara´n para la implementacio´n final del WHRS. El nu´mero de criterios
que se pueden considerar para realizar la seleccio´n final, puede ser muy
amplio, por ejemplo: 1) elementos constructivos o´ptimos para puntos
de funcionamiento ma´s frecuentes de motor, 2) elementos o´ptimos de
puntos de funcionamiento con mayores aumentos de potencia produ-
cida, 3) disponibilidad de espacio total, 3) limitacio´n de utilizacio´n de
expansor supeditada a tecnolog´ıa disponible, etc.
9. Finalmente, se analizan las prestaciones del WHRS con los elementos
constructivos seleccionados en el paso anterior de la metodolog´ıa. Si las
prestaciones no parecen ser satisfactorias, se pueden reformular de nue-
vo los criterios considerados tanto: 1) asignacio´n de fuentes residuales,
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2) criterios de dimensionamiento de intercambiadores o bien 3) criterios
para la seleccio´n elementos constructivos.
10. El proceso iterativo se repetira´ hasta obtener una solucio´n satisfactoria.
4.3. Estudio de viabilidad de sistema WHRS
para motores en veh´ıculos de carretera
4.3.1. Descripcio´n de los motores y criterios de disen˜o
de WHRS
Tal y como se ha introducido al inicio del cap´ıtulo, la metodolog´ıa pro-
puesta se utilizara´ para evaluar tanto las prestaciones del ciclo (aumento de
potencia neta real teo´rica generada respecto la configuracio´n del motor ori-
ginal), como para otorgar informacio´n de la tipolog´ıa y dimensiones de los
elementos constructivos necesarios para la implantacio´n del WHRS. La me-
todolog´ıa se aplicara´ en dos tipos de motores existentes en veh´ıculos actual-
mente: motor die´sel de camio´n (caracterizado por elevados caudales ma´sicos
y temperaturas de fuentes de energ´ıa residuales no superiores a 600oC) y mo-
tor gasolina de veh´ıculo ligero sobrealimentado (caracterizado por elevadas
temperaturas de gases de escape temperatura 850oC).
4.3.1.1. Motor die´sel camio´n
El motor die´sel considerado para el ana´lisis de las prestaciones del WHRS
con aprovechamiento de varias fuentes residuales, es el utilizado y descrito en
el cap´ıtulo 3. La seleccio´n del motor se ha basado en criterios como: 1) motor
suficientemente representativo de distribucio´n de fuentes te´rmicas residuales,
2) suficiente conocimiento de fuentes de energ´ıa residuales en cada punto de
funcionamiento, para realizar un estudio global del motor.
Las fuentes residuales han sido evaluadas en 11 puntos de funcionamiento
de motor, para disen˜ar y evaluar el ciclo resultante o´ptimo para cada uno
de ellos. Los puntos seleccionados representan los puntos de funcionamiento
estacionarios para la realizacio´n de medidas de emisiones contaminantes esta-
blecidas por la directiva (US20010) [123]. La tabla 4.2 muestra los puntos de
funcionamiento que han sido seleccionados para realizar el disen˜o preliminar
del ciclo de recuperacio´n.
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Tabla 4.2: Puntos de funcionamiento de motor die´sel de camio´n considerados
para la evaluacio´n de WHRS.
















Para la aplicacio´n de la metodolog´ıa sobre el motor die´sel de camio´n se
aplicara´ el criterio de ma´ximo aumento de potencia neta producida por el
WHRS, respecto la potencia meca´nica del motor de referencia.
4.3.1.2. Motor gasolina veh´ıculo
El motor utilizado para evaluar las prestaciones del WHRS en un MCIA
con altas temperaturas de gases de escape, ha sido un motor EcoBoost gaso-
lina inyeccio´n directa 2.0 l sobrealimentado fabricado por Ford Motor Com-
pany. Este motor debido a su sistema de inyeccio´n directa y sobrealimenta-
cio´n, puede considerarse como suficientemente representativo de las tempe-
raturas de un motor gasolina de u´ltima generacio´n. La figura 4.7 identifica
los recursos de calor residual disponibles en el motor gasolina considerado.
La fuente residual de los gases de escape ha sido evaluada en 13 puntos
de funcionamiento de motor para disen˜ar y evaluar el ciclo o´ptimo para cada
uno de ellos. Los puntos esta´n inspirados en el sistema de 13-modos para
ciclos de homologacio´n de motores gasolina de veh´ıculos ligeros (US20010)
[123] y pueden ser considerados como puntos suficientemente representativos
de motor . La tabla 4.3 muestra los puntos de funcionamiento que han sido
seleccionados para realizar el disen˜o preliminar del ciclo de recuperacio´n.
Al igual que en el caso del motor die´sel sobrealimentado, en aplicacio´n
de la metodolog´ıa sobre el motor gasolina de veh´ıculo se aplicara´ el criterio
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Tabla 4.3: Puntos de funciona-
miento de motor gasolina 2.0
l utilizados para evaluacio´n de
ciclo Rankine como WHRS.
Figura 4.7: Esquema de las fuentes re-
siduales disponibles en motor Eco-boost
2.0 l gasolina inyeccio´n directa sobreali-
mentado.
de ma´ximo aumento de potencia neta producida por el WHRS respecto la
potencia meca´nica del motor de referencia.
4.3.1.3. Motor die´sel camio´n
A trave´s de los resultados experimentales de cada uno de los puntos de
funcionamiento del motor listados en la tabla 4.2, se ha realizado el estudio
energe´tico de la potencia te´rmica residual disponible para cada una de las
fuentes residuales. La figura 4.8 muestra una distribucio´n completa de la
energ´ıa total residual. La superficie ha sido obtenida mediante interpolacio´n
a partir de los 11 puntos de funcionamiento de motor (representados por
rombos azules).
La figura 4.8 muestra que la potencia residual aumenta con el re´gimen
de giro del motor y el grado de carga. El punto con mayor potencia residual
(cerca de 420 kW), corresponde a 1800 rpm y plena carga, puesto que es el
punto en el que mayor cantidad de combustible es inyectada. En cambio el
punto 600 rpm y 0 % de carga pra´cticamente no genera potencia residual.
La distribucio´n de niveles energe´ticos de cada fuente residual existentes
en el motor aparece reflejada en la siguiente figura 4.9. Las leyendas de cada
punto de funcionamiento ilustran el porcentaje de potencia residual de la
fuente respecto el total generado.
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Figura 4.8: Distribucio´n de potencia te´rmica residual disponible en el motor
die´sel de camio´n.
La potencia te´rmica disponible de los gases EGR oscila entre un 0 %
(puntos donde no existe EGR), y un 35 % para puntos con altos reg´ımenes
de giro y cargas parciales.
La potencia residual de los gases de escape, es una de las fuentes de energ´ıa
te´rmica con mayor nivel energe´tico disponible desde un 44 % (puntos con
alto grado de carga y bajo re´gimen) hasta un 30 % (puntos con alto re´gimen
y grado de carga medio) de la potencia disponible.
La potencia te´rmica producida en el Intercooler oscila entre un 2 % y
un 6 %, lo cual la convierte en una fuente te´rmica residual de baja potencia
te´rmica disponible.
La potencia disponible durante el enfriamiento de los gases en el After-
cooler puede presentar un 7 % de la potencia residual disponible en casi
todos los puntos de funcionamiento muestreados. Son potencias ligeramen-
te mayores que las potencias disponibles en el Intercooler debido a que el
nivel te´rmico es mayor por las compresiones experimentadas por el aire de
admisio´n.
La potencia te´rmica del agua de refrigeracio´n oscila entre un 40 % (altos
grados de carga) y un 50 % (bajos grados de carga) de la potencia te´rmica
residual total.
Mediante los resultados obtenidos en el estudio energe´tico de fuentes resi-
duales, se esperar´ıa utilizar las fuentes con mayor potencia te´rmica residual,
es decir, agua de refrigeracion, gases de escape y EGR. Observando los re-
sultados obtenidos en el cap´ıtulo 3, se concluye que las soluciones con mayor
potencia recuperada no son necesariamente las soluciones con mejores pres-
taciones como ciclos de WHRS.
120 4. Estudio de viabilidad te´cnica de ciclos Rankine como WHRS en
MCIA
Figura 4.9: Distribucio´n de potencia te´rmica residual disponible en el motor
die´sel de camio´n sobrealimentado.
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De este modo, se procede a realizar un ana´lisis exerge´tico para evaluar
la ma´xima potencia que podr´ıan desarrollar cada una de las potencias resi-
duales del motor. La figura 4.10 muestra la exerg´ıa disponible de las fuentes
te´rmicas residuales del motor die´sel de camio´n. Las leyendas de cada puntos
de funcionamiento muestran la fraccio´n de exerg´ıa de la fuente, respecto la
exerg´ıa total de todas las fuentes residuales.
La figura 4.10 muestra que la fuente residual que presenta la mayor frac-
cio´n de exerg´ıa son los gases de escape (desde un 60 % para bajos reg´ımenes
hasta un 40 % altos reg´ımenes), a pesar de presentar so´lo un 30 % de la
potencia disponible residual segu´n mostraba la figura 4.9.
Tal y como puede observarse de la figura 4.10, entre un 11 % y 30 % de
la exerg´ıa disponible se encuentra localizada en el intercambiador de calor
del EGR para reg´ımenes intermedios y altos) correspondiente a un 30 %
de la potencia te´rmica total, tal y como muestra la figura 4.9. Respecto la
exerg´ıa perteneciente al agua de refrigeracio´n, se obtiene que presenta entre
un 22-28 % de la exerg´ıa total, pero equivalente a un 35-44 % de la potencia
disponible. Este hecho, junto con la restriccio´n en el rendimiento del ciclo que
implica su aprovechamiento, tal y como se descrito en el cap´ıtulo 3, desestima
su aprovechamiento para esta configuracio´n.
Tal y como puede observarse en la figura 4.10, entre un 15 % de toda la
exerg´ıa disponible se encuentra localizada en los gases de escape, Aftercooler
y EGR. De este modo, sera´n e´stas fuentes residuales las utilizadas para el
ciclo WHRS.
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Figura 4.10: Distribucio´n de exerg´ıa disponible en el motor die´sel de camio´n
sobrealimentado.
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4.3.1.4. Motor gasolina veh´ıculo
Tal y como se ha descrito en el comienzo de la seccio´n, en el motor gaso-
lina so´lo se considerara´ como fuente de energ´ıa residual los gases de escape.
La figura 4.11a representa la potencia residual y la exerg´ıa de los gases de
escape. Segu´n muestra la figura, la potencia te´rmica residual de los gases
de escape presenta una tendencia creciente mono´tona respecto el re´gimen de
giro (aumento de caudal de gases) y temperatura de gases . Los puntos de
funcionamiento utilizados para el ana´lisis de las fuentes residuales aparece
representado en la figura 4.11a mediante rombos. En cada punto se muestra
el valor nume´rico de la relacio´n de potencia te´rmica residual de gases de es-
cape, considerando las condiciones de salida como condiciones ambientales, y
adimensionalizada frente a potencia meca´nica generada por el motor. Como
indica la figura 4.11a, pra´cticamente en todos los puntos de funcionamien-
to del motor considerados la potencia disponible a los gases de escape es
equivalente a la potencia meca´nica generada por el motor. La figura 4.11a
muestra como los puntos de alto re´gimen y carga parcial, son los puntos que
representan mayor potencia residual relativa respecto la potencia de motor,
por lo que es esperable que sean los puntos que generen mayor aumentos de
potencia relativa mediante un WHRS.
(a) Distribucio´n de potencia te´rmica resi-
dual de los gases de escape de motor gasolina
veh´ıculo
(b) Distribucio´n de exerg´ıa disponible de
los gases de escape de motor gasolina
veh´ıculo
Figura 4.11: Estudio energe´tico y exerge´tico de los gases de escape de motor
gasolina veh´ıculo
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La figura 4.11b muestra la distribucio´n de exerg´ıa de los gases de es-
cape. Los puntos de funcionamiento analizados que aparecen representados
por rombos azules, se muestran acompan˜ados por una leyenda que indica la
exerg´ıa adimensionalizada con la potencia meca´nica generada por el MCIA.
La figura 4.11b muestra que para los puntos de funcionamiento considerados,
los gases de escape exhiben una exerg´ıa entre 57-50 % de la potencia generada
por el motor (aproximadamente la mitad de la energ´ıa te´rmica disponible).
4.3.2. Seleccio´n de las fuentes residuales
El tercer paso de la metodolog´ıa propuesta es el proceso de seleccio´n
de las fuentes residuales a recuperar. El proceso de seleccio´n de las fuentes
dependera´ fuertemente de los criterios sobre la viabilidad de la implantacio´n
del WHRS tal y como se ha indicado en el cap´ıtulo 3.
Para la configuracio´n de motor die´sel de camio´n se seleccionara´n como
fuentes residuales: EGR, gases de escape y Aftercooler debido a sus altos
niveles energe´ticos y exerge´ticos, lo que permitira´ obtener soluciones con ge-
neracio´n de potencia aceptable sin intercambiadores demasiado voluminosos
[41], [42].
La configuracio´n del motor gasolina utilizara´ u´nicamente el calor de los
gases de escape.
4.3.3. Seleccio´n del fluido de trabajo
Los fluidos de trabajo utilizados para el disen˜o del WHRS han sido: agua,
etanol y R245fa. La justificacio´n de esta seleccio´n ha sido ampliamente desa-
rrollada a lo largo del cap´ıtulo 2.
4.3.4. Evaluacio´n de potencia isentro´pica de WHRS
En el siguiente paso de la metodolog´ıa, se realizara´ la evaluacio´n teo´rica
del aumento de potencia ma´xima obtenida de las configuraciones propuestas
(respecto aprovechamiento de fuentes residuales) para cada uno de los pun-
tos de funcionamiento del motor. Las hipo´tesis para el procedimiento sera´n
similares a las expuestas en el cap´ıtulo 3.
4.3.4.1. Motor die´sel camio´n
Tal y como se ha descrito en el cap´ıtulo 3, el aprovechamiento de va-
rias fuentes residuales permite diferentes secuencias de aprovechamiento que
presentan distintas prestaciones de ciclo. El aprovechamiento o´ptimo de las
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fuentes de energ´ıa residual dependera´ de dos aspectos: 1) punto de funciona-
miento de motor( puesto que define la distribucio´n de temperatura y caudales
de las distintas fuentes residuales), y 2) condiciones de temperatura del ciclo
(puesto que el aprovechamiento depende fuertemente de Tevap y del fluido de
trabajo). Las diferentes configuraciones que se han considerado para aprove-
chamiento de varias fuentes residuales en el motor die´sel sobrealimentado de
camio´n aparecen ilustradas en la figura 4.12. La figura 4.12 muestra los dife-
rentes perfiles de temperatura del fluido de trabajo y las diferentes fuentes de
energ´ıa residual a lo largo del proceso de aprovechamiento. La configuracio´n
(A) ilustra la configuracio´n de recuperacio´n en la cual, las potencias residua-
les del EGR, Aftercooler y gases de escape pueden ser aprovechadas debido a
sus niveles de temperatura elevados. En el cap´ıtulo anterior se demostro´ que
dicha configuracio´n es considerada como la o´ptima para aprovechamientos
con estas caracter´ısticas. La configuracio´n (B) corresponde a la configura-
cio´n o´ptima cuando la temperatura residual del Aftercooler no presenta el
nivel te´rmico suficiente como para sustentar el proceso de evaporacio´n del
l´ıquido. Debido a que se evitan configuraciones de aprovechamiento en pa-
ralelo, tampoco se aprovecha dicha fuente residual para calentamiento del
fluido de trabajo en fase l´ıquido, puesto que es mas efectivo realizarlo con
la potencia de los gases de escape. La configuracio´n (C) se corresponde con
los puntos de funcionamiento de motor en los que no existe EGR y el Af-
tercooler no presenta el nivel te´rmico suficiente para sustentar el proceso de
evaporacio´n del l´ıquido de trabajo.
La figura 4.13 muestra la potencia isentro´pica generada (potencia pro-
ducida por el ciclo Rankine considerando u´nicamente las irreversibilidades
externas del ciclo) para cada punto de funcionamiento de motor, a modo de
aumento potencia meca´nica (en tanto por uno) respecto la potencia meca´ni-
ca inicial proporcionada por el motor.La figura 4.13 muestra tres mapas de
motor donde se ilustran los resultados obtenidos mediante la utilizacio´n de
los tres fluidos de trabajo: agua, etanol y R245fa. Cada mapa de motor pre-
senta a su vez dos superficies de nivel: 1) superficie coloreada en tonos de
grises que representa el aumento de potencia generada (en tanto por uno)
por el WHRS para la configuracio´n de ciclo en Tcond=50
oC y 2) superficie de
nivel representada en l´ıneas discontinuas en tonos de grises, que muestran el
aumento de potencia de eje generada con configuracio´n de Tcond=100
oC.
Las configuraciones de aprovechamiento utilizadas para cada punto de
funcionamiento y Tcond aparecen listadas en la tabla 4.4.
Tal y como muestra la figura 4.13, la solucio´n de agua como fluido de
trabajo con Tcond=50
oC puede lograr hasta un aumento de potencia de un
14.4 % para puntos de alto re´gimen y 50 % de carga de motor, hasta un 6
% para puntos con bajo re´gimen (800-1000 rpm). A trave´s de la figura 4.13
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Figura 4.12: Diferentes configuraciones de aprovechamiento de fuentes te´rmi-
cas residuales en funcio´n de la presencia de fuentes residuales en motor die´sel
de camio´n.
Tabla 4.4: Listado de diferentes secuencias de aprovechamiento de fuentes
residuales en funcio´n del puntos de funcionamiento de motor die´sel de camio´n.
Punto funcionamiento Configuracio´n Tcond=50
◦C Configuracio´n Tcond=100 ◦C
Re´gimen Grado de carga Agua Etanol R245fa Agua Etanol R245fa
(rpm) ( %)
800 100 C C C C C C
1000 100 C C C C C C
1200 25 B B B B B B
50 B B B B B B
75 B B B B B B
100 B B B B B B
1500 50 A A B B B B
100 A A A B B B
1800 50 A A B B B B
100 A A A B B B
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se puede observar como la zona de cargas parciales de 50 % es la zona que
produce mayor potencia isentro´pica debido a que es la zona donde mayor
tasa de EGR se produce. Esto permite al ciclo de agua un mayor sobreca-
lentamiento y en consecuencia mayor rendimiento de ciclo. La configuracio´n
de Tcond=100
oC exhibe un comportamiento similar, pero con aumentos de
potencia menores mostrando un aumento de potencia ma´ximo de 12 % para
1800 rpm y 50 % de grado carga. La disminucio´n del aumento de potencia
generado es causada por la importante reduccio´n de aprovechamiento de la
fuente residual a pesar de un ligero aumento de rendimiento de ciclo.
La gra´fica de la parte superior derecha muestra el mismo estudio pa-
ra el etanol como fluido de trabajo. Inicialmente puede observarse que la
tendencia del aumento de potencia es similar al caso del agua debido a la
distribucio´n de energ´ıa te´rmica y la temperatura de las fuentes. La configu-
racio´n de Tcond=50
oC muestra un aumento de potencia ma´ximo ligeramente
inferiores a los obtenidos con agua, es decir, 12.5 % para el punto de 1800
rpm y 50 % de grado carga, hasta un 5 % en puntos de bajo re´gimen de
giro y alto grado carga. La configuracio´n de Tcond=100
oC exhibe un compor-
tamiento ligeramente inferior a la configuracio´n de Tcond=50
oC exhibiendo
aprovechamientos ma´ximos de 10 %, puesto que a pesar de que el aprove-
chamiento de fuente es ligeramente menor debido a que la fuente residual se
enfrenta a un ciclo a mayor temperatura, el rendimiento de ciclo es mayor
debido a que las relacio´n entre temperaturas promedio es ligeramente mayor.
La gra´fica de la parte inferior de la figura 4.13 muestra el estudio de poten-
cia isentro´pica para ciclos Rankine con R245fa como fluido de trabajo. En la
figura se muestra como los aumentos de potencia desarrollados por la configu-
racio´n de Tcond=50
oC logran un aprovechamiento ma´ximo de 12 % tambie´n
en 1800 rpm y 50 % de grado de carga. El resto de aumentos de potencia se
reducen al reducir el re´gimen de giro mostrando los aumentos ma´ximos en
puntos de carga cercanos al 50 %. El mı´nimo de potencia isentro´pica logrado,
ocurre en el punto de 800 rpm y 100 % de grado carga, con un aumento de
potencia del 5 %. Las buenas prestaciones de esta sustancia como fluido de
trabajo son producidas por dos factores los altos niveles de aprovechamiento
de las fuentes residuales a pesar de presentar bajas temperaturas ma´ximas de
ciclo, tal y como ha desarrollado en el cap´ıtulo anterior. En la configuracio´n
con Tcond=100
oC, los aumentos de potencia generadas por el ciclo se reducen
dra´sticamente debido la fuerte reduccio´n de la relacio´n de expansio´n causado
por las limitaciones de estabilidad qu´ımica (150oC). De este modo, la con-
figuracio´n de Tcond=100
oC presenta un ma´ximo de 6 % para puntos (puntos
de 1800 rpm y 50 % de grado de carga) y de 3.5 % para el punto de 800 y
100 % de grado carga.
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De los resultados obtenidos se deduce que la configuracio´n con agua es
la configuracio´n que presenta mejores prestaciones energe´ticas a la hora de
aprovechar la energ´ıa te´rmica residual de un motor die´sel sobrealimentado,




El R245fa muestra resultados aceptables ligeramente inferiores a la confi-
guracio´n con agua para Tcond=50
oC. En cambio, las prestaciones se reducen
drama´ticamente cuando se considera Tcond=100
oC debido a los l´ımites de
estabilidad qu´ımica y de seguridad de la instalacio´n.
El etanol muestra comportamientos similares a la configuracio´n de R245fa
Tcond=50
oC. El mayor rendimiento de ciclo esperable por presentar una tem-
peratura de sobrecalentamiento mayor que el R245fa (250oC frente 150oC), se
contraresta por la menor temperatura de evaporacio´n de ciclo y menor apro-
vechamiento de fuente residual por limitacio´n del PP. En cambio, el ciclo de
etanol mantiene sus prestaciones para Tcond=100
oC puesto que permite ma-
yores temperaturas de evaporacio´n, con la posibilidad de mantener la misma
relacio´n de expansio´n, a pesar de producir un menor aprovechamiento de la
fuente residual.
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Figura 4.13: Aumento de potencia (potencia isentro´pica) producida por ci-
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4.3.4.2. Motor gasolina veh´ıculo
La configuracio´n de aprovechamiento utilizada para el motor gasolina es la
configuracio´n tipo (C) de la figura 4.12, puesto que u´nicamente se recuperara´
la energ´ıa te´rmica residual de los gases de escape. De este modo, la limitacio´n
del aprovechamiento esta´ impuesta en la diferencia de temperatura entre los
gases de escape y el fluido de trabajo en condiciones de l´ıquido subenfriado,
tal y como se desarrollo´ en el cap´ıtulo 3.
La figura 4.14 muestra el estudio de la potencia isentro´pica obtenida me-
diante el procedimiento descrito en el apartado en el caso de implementacio´n
de un motor gasolina. La potencia isentro´pica, al igual que el estudio de
WHRS en el motor die´sel, se representa a modo de aumento de potencia
meca´nica respecto la configuracio´n original del motor. La figura muestra tres
mapas de motor donde se ilustra los resultados obtenidos mediante la utili-
zacio´n de los tres fluidos de trabajo objeto de estudio: agua, etanol y R245fa.
Cada mapa de motor presenta a su vez dos superficies de nivel: 1) superficie
coloreada en tonos de grises que representa la fraccio´n de aumento de poten-
cia generada por el WHRS para la configuracio´n de ciclo en Tcond=50
oC, y
2) superficie de nivel representada en l´ıneas discontinuas en tonos de grises
que muestran el aumento de potencia de eje generada con configuracio´n de
Tcond=100
oC.
Tal y como muestra la figura 4.14, la solucio´n de agua como fluido de
trabajo con Tcond=50
oC exhibe aumentos de potencia isentro´pica compren-
didos desde 16 % en puntos de re´gimen bajo (2500 rpm) hasta 21 % (puntos
de 4000-5000 rpm y 25 % de carga). Los puntos de alto re´gimen y carga
no presentan aumentos de potencia de un 19 % puesto que a pesar de ser
los puntos con mayor potencia disponible, la relacio´n potencia disponible/
potencia meca´nica no es ma´xima. La configuracio´n con agua como fluido de
trabajo con Tcond=100
oC exhibe una tendencia similar a la configuracio´n con
Tcond=50
oC pero con potencias desarrolladas por el ciclo sensiblemente me-
nores obteniendo aprovechamientos en zonas de re´gimen y carga intermedia
(4000-5000 rpm y 25 % de carga) de un 19 %. Para puntos con bajo y alto
re´gimen se logran aumentos de un 16-17 % segu´n muestra la figura 4.14. Tal y
como puede apreciarse, la configuracio´n con Tcond=50
oC permiten expansio-
nes isentro´picas que logran un aumento de potencia de 3 puntos porcentuales
frente a la configuracio´n de Tcond=100
oC.
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Figura 4.14: Aumento de potencia meca´nica (potencia isentro´pica) para mo-
tor gasolina de veh´ıculo. Tcond=50
oC (a´rea coloreada) y Tcond=100
oC (l´ınea
discontinua).
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La configuracio´n con etanol como fluido de trabajo muestra una tendencia
similar a la configuracio´n con agua. Este hecho es debido a que la distribu-
cio´n de potencia residual es similar. En cambio el etanol permite menores
temperaturas de sobrecalentamientos lo que equivaldra´ a un menor aumen-
to de potencia. Tal y como muestra la figura 4.14, la configuracio´n de ciclo
de Tcond=50
oC el etanol permite lograr aumentos de 16.6 % para reg´ımenes
intermedios y de un 13 % para puntos de funcionamiento ma´s extremos. La
configuracio´n de Tcond=100
oC exhibe un comportamiento ligeramente inferior
a la configuracio´n de Tcond=50
oC exhibiendo aprovechamientos ma´ximos de
16.3 % lo que equivale a una diferencia de 0.3 puntos porcentuales respecto la
configuracio´n de Tcond=100
oC puesto que a pesar de que el aprovechamiento
de fuente es ligeramente menor debido a que la fuente residual se enfrenta a
un ciclo a mayor temperatura, el rendimiento de ciclo es mayor debido a que
las relacio´n entre temperaturas promedio es ligeramente mayor.
La configuracio´n de R245fa se ilustra del mismo modo en la parte infe-
rior de la figura 4.14. La configuracio´n de Tcond=50
oC presenta aumentos de
potencia desde un 19 % para puntos (puntos de 4000-5000 rpm y 25 % de
grado carga) hasta un 16 % para puntos con alto y bajo re´gimen a pesar de
no presentar una elevada temperatura de sobrecalentamiento (150oC). Este
hecho es debido a la combinacio´n de dos factores: 1) altos aprovechamientos
de fuente de energ´ıa debido a la restriccio´n de PP y 2) rendimientos de ciclo
aceptables a pesar de la baja temperatura de ciclo debido a la alta relacio´n
de expansio´n frente a una baja energ´ıa de evaporacio´n de la sustancia. En
la configuracio´n con Tcond=100
oC, las prestaciones de aumentos de potencia
isentro´pica se reducen dra´sticamente debido a que la relacio´n de expansio´n
se ve fuertemente reducida debido a las limitaciones de estabilidad qu´ımi-
ca y de seguridad. De este modo, la configuracio´n de Tcond=100
oC presenta
un aumento de potencia isentro´pico ma´ximo del 10 %, para puntos de 4000-
5000 rpm y 25 % de grado carga, y de 8 % para puntos de funcionamiento
1500-2000 rpm y 25 % de grado carga.
4.3.5. Seleccio´n de ma´quina expansora y efecto de irre-
versibilidades
Uno de los componentes del ciclo que limitan fuertemente la potencia
meca´nica generada por el WHRS, y por lo tanto el aumento de potencia en
el motor, es el expansor donde tiene lugar el proceso de conversio´n de energ´ıa
de fluido a energ´ıa meca´nica [42]. Tal y como se ha descrito en la seccio´n
anterior, el proceso de seleccio´n y evaluacio´n de expansores se basa en el
ca´lculo de Ns y Ds a partir de cuatro variables ∆hswf,exp, V˙wf,exp,o, Dexp y
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Nexp. Los dos primeros coeficientes definen el proceso de expansio´n impuesto
por las condiciones de ciclo o´ptimas para cada punto de funcionamiento de
motor. De este modo, la seleccio´n de ma´quina vendra´ impuesto por el ca´lculo
de Dexp y Nexp.
Para realizar el proceso de seleccio´n se impondra´n los siguientes criterios
de disen˜o:
En el caso de expansores volume´tricos (expansores tipo pisto´n o rotati-
vos), se fijara´ inicialmente como re´gimen de giro del expansor el re´gimen
del punto de funcionamiento de motor. De este modo, se permite la po-
sibilidad de realizar un acople directo al motor. En caso de no existencia
de ma´quina apropiada con este criterio, se impondra´ una relacio´n de
transmisio´n ma´xima de 3 para evitar grandes pe´rdidas meca´nicas en la
transmisio´n.
En el caso de expansores de flujo continuo (turbinas), se impondra´ la
condicio´n de Mexp ≥ 1 (como se ha especificado en el desarrollo de la
metodolog´ıa), y a su vez, condiciones subso´nicas absolutas del fluido de
trabajo en condiciones de salida del expansor.
4.3.5.1. Motor die´sel camio´n
La figura 4.15 muestra los diagramas del proceso de seleccio´n para la
configuracio´n de Tcond=50
oC y Tcond=100
oC. En la figura de la derecha de
la figura 4.15 se representan l´ınea de iso-rendimiento isentro´pico para ex-
pansores volume´tricos tipo pisto´n (l´ınea continua) y expansores volume´tricos
rotativos (l´ınea discontinua). La figura de la izquierda de la 4.15 representa
la zona de Ns − Ds equivalente a turbinas axiales y radiales representadas
con l´ınea continuas negras.
Como muestra la figura de la derecha en 4.15, las soluciones constructivas
para todos los puntos de funcionamiento del motor para el ciclo de R245fa
corresponden a turbinas radiales. Las condiciones de funcionamiento esta´n
comprendidos entre 75.000 rpm (Tcond=100
oC) y 80.000 rpm (Tcond=50
oC) y
para unos dia´metros entre 0.06-0.1 m respectivamente.
La figura de la izquierda de 4.15 muestra las soluciones constructivas para
los ciclos de recuperacio´n con agua y etanol como fluido de trabajo. Segu´n
muestra la figura, las soluciones para ambos fluidos var´ıan dependiendo de
la condicio´n de Tcond impuesta.
Para la solucio´n constructiva para el ciclo de agua y Tcond=50
oC, debi-
do a los grandes volu´menes desplazados por la baja densidad del vapor a
la salida del expansor, el re´gimen de giro del expansor debe ser superior al
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del eje del motor (3 veces mayor) para que el expansor presente rendimien-
tos isentro´picos aceptables (30-60 %). En la configuracio´n de Tcond=100
oC y
agua, la densidad del vapor es mayor por lo que se requieren menores volu´me-
nes desplazados. De este modo, la solucio´n constructiva para el expansor es
de un expansor volume´trico lineal (pisto´n) pudiendo obtener expansiones con
rendimientos isentro´picos cercanos al 80 %.
Figura 4.15: Diagramas basados en Ns − Ds Turbine Chart Baber-Nichols
[127] para la seleccio´n de expansor en el proceso de evaluacio´n de WHRS
para motor die´sel de camio´n.
Las soluciones constructivas para el etanol son similares que para el
agua, es decir expansor volume´trico rotativo para Tcond=50
oC y expansor
volume´trico alternativo para Tcond=100
oC con la salvedad de que el expansor
puede ser acoplado directamente al eje del motor en todos sus puntos de fun-
cionamiento debido a su menor caudal volume´trico a la salida del expansor.
La figura 4.16 muestra el aumento de potencia generado para cada punto
de funcionamiento despue´s de aplicar las irreversibilidades tanto del expansor
como de la bomba. Respecto la solucio´n de agua, puede observar que a pesar
de que la solucio´n de Tcond=50
oC ofrec´ıa mayores potencias isentro´picas, el
efecto del alto caudal volume´trico desplazado y el alto salto enta´lpico el
proceso de expansio´n genere altas irreversibilidades y por lo tanto menores
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prestaciones que la solucio´n con Tcond=100
oC. La solucio´n de Tcond=100
oC
ofrece aumentos ma´ximos de 10 % para puntos de 1800 rpm y 3 % para 1200
rpm y 25 % de grado carga frente a los 12 % y 5 % para los mismos puntos
de funcionamiento y Tcond=50
oC.
Respecto el etanol, la tendencia es similar a la del agua pero exhibien-
do aumentos de potencia ligeramente inferiores. Como muestra la figura, la
solucio´n de Tcond=100
oC ofrece aumentos ma´ximos de 6 % para puntos de
1800 rpm y 2 % para 1200 rpm y 25 % de grado carga frente a los 7 % y 3 %
para Tcond= 50
oC para los mismos puntos de funcionamiento de motor con
reg´ımenes y grados de carga elevados.
El R245fa ofrece valores de aumento de potencia de motor similares al
etanol para Tcond=50
oC. En cambio las prestaciones se ven fuertemente redu-
cidas para cuando se impone la condicio´n de Tcond=100
oC con unas aumentos
de potencia ma´xima de 4 %.
Figura 4.16: Aumento de potencia meca´nica para motor die´sel de camio´n
considerando irreversibilidades en el proceso de expansion. Tcond=50
oC (a´rea
coloreada continua) y Tcond=100
oC (l´ınea discontinua).
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4.3.5.2. Motor gasolina veh´ıculo
Como muestra la gra´fica situada a la derecha de la figura 4.17, las solu-
ciones constructivas para todos los puntos de funcionamiento del motor para
el ciclo de R245fa son turbinas radiales. La diferencia entre las caracter´ısticas
del expansor para el WHRS de gasolina respecto al expansor del WHRS del
motor die´sel de camio´n estudiado en el apartado anterior, son los dia´metros
de ma´quina y reg´ımenes de giro menores debido a los menores caudal de
fluido de trabajo circulante. Las condiciones de funcionamiento esta´n com-
prendidos entre 65000 rpm (Tcond=100
oC) y 75000 rpm (Tcond=50
oC) y para
unos dia´metros entre 0.03 y 0.06 m.
Figura 4.17: Seleccio´n de expansor en el proceso de evaluacio´n de WHRS
para motor gasolina veh´ıculo basado en Ns −Ds Turbine Chart [127].
La gra´fica situada a la izquierda en la figura 4.17, muestra las soluciones
constructivas del expansor para los ciclos de recuperacio´n con agua y etanol
como fluido de trabajo. Ambas configuraciones permiten el empleo de expan-
sores volume´tricos lineales para puntos de funcionamiento de funcionamiento
con reg´ımenes bajos (1500-4000 rpm) y grados de carga medios (0-50 %). A
partir de esas condiciones, las soluciones constructivas para los expansores
son expansores volume´tricos rotativos. Ambas soluciones constructivas per-
miten acople directo al motor.
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Los dia´metros de ma´quinas obtenidos para el agua y Tcond=50
oC osci-
lan entre 0.15 m para expansores volume´tricos rotativos y 0.14 m expansores
volume´tricos lineales. Para configuracio´n con agua y Tcond=100
oC, las solucio-
nes constructivas de expansores volume´tricos rotativos y lineales, presentan
dia´metros de 0.14 m y 0.13 m respectivamente.
Las soluciones constructivas obtenidas para el etanol son similares a las
obtenidas en la configuracio´n de agua pero con dia´metros menores debido a
sus menores caudales volume´tricos a la salida del expansor. Para Tcond=50
oC
se obtienen expansores de 0.06 m para expansores volume´tricos rotativos,
y 0.09 m para expansores volume´tricos lineales. Para la configuracio´n de
Tcond=100
oC, las soluciones constructivas para los intercambiadores presen-
tan unas dimensiones de 0.05 m para expansores volume´tricos rotativos, y de
hasta 0.08 m para expansores volume´tricos lineales.
La figura 4.18 muestra los aumentos de potencia meca´nica producidos
por el WHRS para el motor gasolina, considerando las irreversibilidades pro-
ducidas por el expansor y por la bomba. La tipolog´ıa de los puntos de fun-
cionamiento representan los diferentes expansores obtenidos en el proceso
de seleccio´n: 1) rombos (expansor volume´trico lineal), 2) c´ırculos (expansor
volume´trico rotativo) y 3) cuadrados (turbina).
La solucio´n de aprovechamiento con ciclo de agua y Tcond=50
oC ofrece una
mejora de potencia de un 15 % para 3500 rpm y 25 % de carga. Se observa
como los puntos donde se emplea el expansor volume´trico lineal se obtienen
aumentos de potencia desde 12 % hasta el 15 %, para 1500 y 3500 rpm y
25 % de grado de carga respectivamente. Para puntos de funcionamiento
con elevados re´gimenes y grado de carga, el aumento de potencia se reduce
sensiblemente desde 10 % (para 5000 rpm y 50 % de grado de carga) y 9
% (para 6500 rpm y 100 % de grado de carga). La tendencia es similar para
Tcond=100
oC pero con aumentos de potencia ma´ximos de 13 % para 3500
rpm y 25 % de carga y 10 % para 1500 rpm y 25 %. Respecto el etanol,
tendencia es similar a la del agua pero exhibiendo aumentos de potencia
ligeramente inferiores con aumentos de potencia ma´ximas de 11 % y 10 %
para Tcond=50
oC y Tcond=100
oC respectivamente. A raiz de los resultados se
observa como los ciclos, tanto con agua como etanol como fluido de trabajo,
exhibe sus mejores prestanciones en puntos de funcionamiento de par y grado
de carga intermedio.
Como muestra la figura, la solucio´n para R245fa solucio´n de Tcond=50
oC,
ofrece aumentos ma´ximos de 13 % para puntos de carga parcial y re´gimen
comprendido entre 4000 y 5000 rpm. Para puntos de funcionamiento de plena
carga y elevado re´gimen (4000-6000 rpm), el aumento de potencia producido
por el ciclo es de 11-12 % respectivamente. La homogeneidad del aumento de
potencia a lo largo de los diferentes puntos de funcionamiento es debido a la
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existencia de un mismo tipo de ma´quina expansora con similares rendimientos
isentro´picos.
Figura 4.18: Aumento de potencia meca´nica para motor gasolina de veh´ıculo,
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4.3.6. Dimensionamiento de intercambiadores de calor
4.3.6.1. Definicio´n de criterios de dimensionamiento evaporador
Como se ha descrito en la seccio´n anterior, el procedimiento para la asig-
nacio´n de At del intercambiador difiere de si el disen˜o se corresponde al
evaporador o al condensador. En esta subseccio´n, se desarrollara´n estudios
de sensibilidad de los factores que deben ser considerados para el dimensiona-
miento de intercambiadores propios en el disen˜o de un WHRS en MCIA. Los
para´metros considerados en el estudio de sensibilidad son: At, ∆Pf , volumen
y relacio´n de altura de aleta Πb = bwf/bf .
Como se ha descrito en el inicio del cap´ıtulo, uno de los factores clave
para el dimensionamiento del evaporador es la ca´ıda de presio´n de los gases
de escape durante el proceso de aprovechamiento por el WHRS. La ca´ıda
de presio´n de los gases de escape afectara´ directamente a la potencia del
motor, puesto que aumentara´ la potencia de bombeo necesaria para evacuar
los gases de escape [28]. En cambio, un disen˜o de intercambiador disen˜ado
para lograr una ca´ıda de presio´n muy reducida puede implicar taman˜os de
intercambiador voluminosos, lo que afecta al coste de la instalacio´n, peso y
por lo tanto al aumento de rozamiento por rodadura.
De este modo, es necesario realizar un ana´lisis de sensibilidad de la ca´ıda
de presio´n y del volumen respecto la seccio´n At del evaporador y otros factores
geome´tricos.
La figura 4.19 ilustra un estudio de dimensionamiento para el aprovecha-
miento para un caso perteneciente al motor gasolina de veh´ıculo considerando
la configuracio´n Tcond=50
oC, 100oC y Πb = bwf/bf=1, 0.3 y 0.5. El punto de
funcionamiento de motor corresponde a una potencia disponible de 100 kW
y una temperatura de gases de escape de 817oC. Dicho estudio es extrapo-
lable a todos los puntos de funcionamiento de motor gasolina, puesto que
la relacio´n de gasto ma´sico y fluido de trabajo se mantiene en el mismo or-
den de magnitud en todos los puntos para un mismo fluido de trabajo. Esta
hipo´tesis se cumple puesto que todos los ciclos para cada fluido presentan
el mismo rendimiento de ciclo y que no existen variaciones sustanciales de
temperatura en los puntos considerados.
En la figura de la derecha superior de la figura 4.19, se ilustra el volumen
del intercambiador y la pe´rdida de presio´n de gases de escape relativa en la
figura de la izquierda superior para Tcond=50
oC.
Respecto los taman˜os de intercambiador con diferentes fluidos de trabajo,
el agua presenta taman˜os ligeramente superiores a los obtenidos para los otros
fluidos, siendo los ciclos con R245fa aquellos que presentan menores taman˜os
de evaporador para una misma potencia transferida.
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Figura 4.19: Estudio de sensibilidad de ca´ıda de presio´n de gases de escape
en evaporador, volumen, At y Πb para Tcond=50
oC y 100oC en motor gasolina
veh´ıculo. Punto de motor: 5500 rpm y 75 % de carga
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Analizando la ca´ıda de presio´n de los gases de escape indicada en la figura
de la izquierda superior de la figura 4.19, e´sta disminuye asinto´ticamente con
el aumento de At para las dos Tcond consideradas. Los tres fluidos conside-
rados generan pe´rdidas de presio´n muy similares en el escape, a pesar de la
diferencia de longitudes de los intercambiadores para cada seccio´n transversal
estudiada, lo que implica que las contribuciones debido a las variaciones de
densidad, y a los coeficiente de contraccio´n y expansio´n supuestos, son ma´s
influyentes que la componente dependiente de la longitud para una misma
At.
Despue´s de analizar el efecto de At frente a la ca´ıda de presio´n en los gases
de escape y en el volumen del evaporador, es necesario evaluar la sensibilidad
de estas variables, frente a la relacio´n de alturas de aletas del intercambiador,
es decir Πb = bwf/bf . En la figura 4.19, adema´s, se muestra el efecto de
distintas relaciones Pib para analizar su efecto en el dimensionamiento del
evaporador.
Respecto las ca´ıdas de presio´n generadas en los gases de escape (figura
superior izquierda de la figura 4.19), se muestra que la configuracio´n con
relacio´n Πb=1 genera un aumento de ca´ıda de presio´n en el escape signifi-
cativamente mayor respecto las relaciones Πb=0.3 y 0.15. La relacio´n Πb=1
indica misma relacio´n de seccio´n transversal para los gases de escape y los
fluidos de trabajo. De este modo, y debido a que los caudales volume´tricos de
los gases de escape es mayor, la configuracio´n geome´trica impone un aumento
de su velocidad de los gases de escape, lo que genera mayores pe´rdidas de
presio´n. Respecto el volumen de evaporador (figura de la derecha de la figura
4.19) se observa como la configuracio´n Πb=1 presenta el mı´nimo volumen de
intercambiador para una At dada por el aumento de velocidad dentro del
intercambiador y el consiguiente aumento de coeficiente de transferencia de
calor.
Analizando la forma de las funciones pe´rdida de presio´n de los gases de
escape y el volumen frente At, se observa que para de ca´ıdas de presio´n
menores del 5 %, el aumento de volumen se convierte en un proceso poco
inefectivo para reducir la pe´rdida de presio´n. De este modo, este nivel de
ca´ıda de presio´n puede ser utilizado para posteriores dimensionamientos de
evaporador en WHRS en MCIA por generar bajas ca´ıdas de presio´n con
volu´menes de evaporador aceptables.
Como indica la figura 4.19, las configuraciones Πb=0.3 y 0.15 generan una
ca´ıda de presio´n similar para una misma At. La configuracio´n con Πb=0.15
es la configuracio´n que requiere mayores taman˜os de evaporador mayores
puesto que la velocidad de los gases de escape se reduce sustancialmente, y
por lo tanto el coeficiente de pel´ıcula debido a la elevada seccio´n transversal
efectiva para los gases de escape.
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Las tendencias observadas en el ana´lisis de Tcond=50
oC son extrapolables
a las configuraciones de ciclo de Tcond=100
oC muestra las gra´ficas inferiores
de la figura 4.19. Los valores de ca´ıda de presio´n y volumen de evaporador
son ligeramente menores a los observados para la configuracio´n Tcond=50
oC,
debido a los menores caudales ma´sicos de fluido de trabajo y menor potencia
te´rmica transferida a pesar de presentar menor DTML entre la fuente y el
fluido de trabajo.
A partir de los estudios se sensibilidad realizados, se pueden obtener las
siguientes conclusiones para el dimensionamiento del evaporador en WHRS
en MCIA:
Relaciones geome´tricas Πb pro´ximas a 0.3 ofrecen buenas prestaciones
en transferencia de calor, y baja ca´ıda de presio´n en el aprovechamiento
de los gases de escape para configuraciones similares a la considerada
(aprovechamiento gases de escape motor).
Limites pro´ximos al 5 % en ca´ıdas de presio´n relativa de los gases de
escape permiten disen˜os de intercambiadores compactos con reducidos
efectos en la potencia de bombeo en el motor.
4.3.6.2. Definicio´n de criterios de dimensionamiento condensador
Como se ha descrito en la metodolog´ıa propuesta, el dimensionamiento
del condensador presenta como aspectos a considerar, la pe´rdida de presio´n
del fluido de trabajo, y la necesidad de conveccio´n forzada que dependera´
directamente de la velocidad del veh´ıculo. Al igual que para el dimensio-
namiento del intercambiador, se utilizara´ un caso pra´ctico para realizar un
ana´lisis de sensibilidad de las distintas variables que afectan al problema.
En el presente estudio, se persigue evaluar el efecto de la velocidad del
veh´ıculo vmin, sobre ∆Pwf,cond y volumen del intercambiador. Para la reali-
zacio´n del estudio parame´trico se ha considerado el caso pra´ctico con mayor
disipacio´n de potencia en el condensador, es decir el punto de funcionamiento
de motor de 1800 y 100 % de grado carga para el motor die´sel de camio´n.
De este modo, el caso expuesto se podra´ considerar como l´ımite superior de
taman˜os de intercambiador, At y requisitos de potencia de disipacio´n. En el
estudio parame´trico, se considerara´n como variables vmax, ∆Pwf,cond, Πb y
volumen de condensador, para Tcond=50
oC.
La figura 4.20 de la izquierda ilustra la sensibilidad de ∆Pwf,cond y volu-
men, frente vmin y Πb para Tcond=50
oC. Las velocidades de veh´ıculo conside-
radas esta´n comprendidos en el rango habitual de velocidades de veh´ıculo, es
decir, 0-120 km/h. Las relaciones geome´tricas de altura de aletas Πb han sido:
4.3. Estudio de viabilidad de sistema WHRS para motores en veh´ıculos de
carretera 143
1, 0.3 y 0.15 (representados mediante l´ıneas con cuadrados, c´ırculos y rom-
bos respectivamente). El volumen de intercambiador frente a vmin muestra
una tendencia de hiperbo´lica, tal y como puede deducirse de la ecuacio´n 4.9.
Como puede observarse, la sustancia que permite menores volu´menes de con-
densador es el agua (l´ıneas negras) para todas las relaciones geome´tricas Πb
y una vmin considerada. El motivo es su menor necesidad de enfriamiento de
vapor sobrecalentado a la salida del expansor (proceso con menor coeficiente
de transferencia de calor que la condensacio´n). En cambio, el R245a es la
sustancia con mayores taman˜os. El etanol ofrece taman˜os de intercambiador
intermedios.
Figura 4.20: Estudio de sensibilidad de ca´ıda de presio´n de fluido de trabajo
en condensador frente, volumen y At para Tcond=50
oC de motor die´sel de
camio´n, y punto de funcionamiento 1800 rpm y 100 % de carga.
Respecto el efecto Πb sobre el volumen del condensador, se observa que la
configuracio´n con Πb=0.15, es la configuracio´n que presenta mayores taman˜os
de intercambiador, al contrario que en el evaporador. En esta configuracio´n,
la transferencia de calor por parte del aire, es la que gobierna el proceso
de transferencia, debido al elevado coeficiente de transferencia de calor del
fluido a condensar. De este modo, un aumento de seccio´n efectiva en el lado
del FF, produce una reduccio´n del coeficiente de transferencia de calor y por
lo tanto un aumento de longitud de condensador necesaria.
Debido a la elevadas secciones mı´nimas impuestas por las necesidades de
disipacio´n (Avmin segu´n la figura 4.20), las pe´rdidas de presio´n de los fluidos
de trabajo considerados, son muy reducidas segu´n muestra la figura 4.20.
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La ca´ıda de presio´n relativa para todas los fluidos de trabajo, aumenta al
aumentar vmin puesto que al reducirse la seccio´n At, aumenta la longitud del
intercambiador, por lo que aumenta la ca´ıda de presio´n. Esta tendencia se
observa sobre todo para el ciclo con agua debido al bajo nivel de presio´n en
el condensador (0.13 bar) con un ma´ximo de 6 %. Para el ciclo con R245fa,
la pe´rdida de presio´n del fluido de trabajo puede considerarse despreciable.
Respecto el efecto de Πb del condensador, la configuracio´n que presenta
mayor pe´rdida de presio´n en el fluido de trabajo es la relacio´n Πb=0.15 puesto
que impone una seccio´n transversal efectiva menor para el fluido de trabajo
y por lo tanto aumenta su velocidad del mismo produciendo mayores ca´ıdas
de presio´n.
Como se ha expuesto en el inicio de la subseccio´n, el ana´lisis de sensibili-
dad se ha realizado para el punto de funcionamiento con mayor necesidad de
potencia de disipacio´n, motor die´sel de camio´n. De este modo, para el resto de
puntos de funcionamiento y de motor se obtendra´n resultados con tendencia
similares pero exhibiendo menores At y volu´menes para unas vmin impuesta.
De este modo, las tendencias observadas pueden ser representativos para el
dimensionamiento de condensadores para WHRS en MCIA similares a los
analizado.
De este modo, se utilizara´ el intercambiador con Πb=0.3 puesto que se
ha demostrado que ofrece prestaciones o´ptimas de transferencia de calor,
volumen de intercambiador y de pe´rdida de presio´n para condensadores en
MCIA.
Respecto los criterios de seleccio´n, se observa en la figura 4.20 que el
efecto de la pe´rdida de presio´n en el condensador no parece especialmente re-
levante para los ordenes de magnitud de WHRS en motores considerados. De
este modo, u´nicamente se considerara´ el criterio de necesidad de conveccio´n
forzada para la asignacio´n de At en el condensador.
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4.3.6.3. Motor die´sel camio´n
Para el dimensionamiento de los evaporadores de los ciclos o´ptimos de ca-
da punto de funcionamiento del motor se considera la hipo´tesis de ∆Pf,evap,max
de 5 % en la l´ınea de escape. Como la ca´ıda de presio´n de escape es pra´cti-
camente independiente del fluido de trabajo considerado, se ha realizado la
asignacio´n de At de cada punto de funcionamiento utilizando la ecuacio´n 4.7.
La figura 4.21 se muestra el dimensionamiento de los puntos de funcio-
namiento para la configuracio´n de agua, etanol y R245fa. Cada uno de las
mapas de funcionamiento de motor representa la longitud en m del inter-
cambiador y las leyendas de los puntos de funcionamiento representan las
secciones transversales del evaporador.
Como muestran los resultados, la configuracio´n de ciclo de agua es la
configuracio´n que muestra longitudes de evaporador entre 0.50 m (800 rpm y
100 % de carga) hasta 1.7 m (1500-1800 rpm y 100 % de carga) frente a los
0.7 y 0.8 m para R245fa, con secciones entre 0.01 y 0.03 m2 respectivamente.
La solucio´n que ofrecen evaporadores con menores dimensiones es R245fa, lo
cual es consistente con el estudio realizado en la seccio´n anterior. El ciclo de
etanol ofrece soluciones con taman˜os intermedios tal y como se muestra en
la figura 4.21.
Tal y como se ha descrito en la subseccio´n anterior, el disen˜o del condensa-
dor implica conocer la velocidad el veh´ıculo en cada punto de funcionamiento,
y realizar un disen˜o que no afecte a la refrigeracio´n de la configuracio´n inicial
del motor. Como alternativa a este criterio, puede considerarse la utiliza-
cio´n de conveccio´n forzada producida por un ventilador utilizando parte de
la potencia motriz del motor. Debido a tratarse de un problema multivaria-
ble, y dependiente de las hipo´tesis de disen˜o a considerar, no se abordara´ el
dimensionamiento final del condensador en el presente estudio.
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Figura 4.21: Dimensionamiento de la configuracio´n de o´ptimos de funciona-
miento para la motor die´sel sobrealimentado con la configuracio´n de agua,
etanol y R245fa. Tcond=50
oC (a´rea coloreada) y Tcond=100
oC (trazo discon-
tinuo).
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4.3.6.4. Motor gasolina veh´ıculo
Para el dimensionamiento de los evaporadores del motor gasolina de
veh´ıculo, se ha considerado el mismo criterio que para el motor die´sel so-
brealimentado es decir, ∆Pf,evap,max=5 % en la l´ınea de escape.
La figura 4.22 muestra el dimensionamiento de los puntos de funciona-
miento para la configuracio´n de agua, etanol y R245fa para las dos tem-
peraturas de condensacio´n consideradas. Como muestran los resultados, la
configuracio´n de ciclo de agua es la configuracio´n que muestra mayores lon-
gitudes de evaporador ( al igual que para el caso del motor die´sel de camio´n)
con longitudes entre 0.5 m (1500-2500 rpm y 25 % de grado carga) hasta 0.9
m (6500 rpm y 100 % de grado carga) frente a los 0.3 m y 0.7 m para R245fa
y etanol con secciones de 0.0016 m2 y 0.01 m2 respectivamente.
La solucio´n Tcond=100
oC ofrecen soluciones constructivas con menores
taman˜os desde 0.2 m (1500-2500 rpm y 25 % de carga) hasta 0.55 m (6500
rpm y 100 % de grado de carga) para el ciclo de R245fa, frente a 0.3 m y 0.6
m del ciclo de agua para los mismos puntos de motor. La solucio´n de ciclo de
etanol ofrece soluciones constructivas con taman˜os evaporador intermedios.
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Figura 4.22: Dimensionamiento de evaporador de WHRS para agua, etanol
y R245fa considerando Tcond=50
oC (a´rea coloreada) y Tcond=100
oC (trazo
discontinuo) para motor gasolina inyeccio´n directa.
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4.3.7. Seleccio´n de elementos constructivos
El u´ltimo paso de la metodolog´ıa que se va a desarrollar en este cap´ıtulo,
es la seleccio´n de elementos constructivos del WHRS. La seleccio´n se va
a basar en las zonas del mapa cuyos puntos de funcionamiento son ma´s
frecuentes para cada tipo de motor. Para seleccionar cualitativamente dicha
regio´n, se van a utilizar los puntos de funcionamiento utilizando la normativa
europea para veh´ıculos ligeros y pesados [137]. Juntos con la seleccio´n de los
elementos constructivos, se resumira´n las prestaciones de ciclo (aumento de
potencia meca´nica) producidas en los puntos seleccionados. En este proceso,
a su vez, se impone la condicio´n de Tcond=100
oC puesto que se considera una
solucio´n ma´s realista desde el punto de vista te´cnico y de requerimientos de
espacio, tanto para un prototipo situado tanto en banco de ensayo como en
veh´ıculo.
4.3.7.1. Motor die´sel camio´n
La figura 4.23 muestra los puntos de funcionamiento del motor die´sel
utilizados en el ciclo de homologacio´n ETC 1 para motores de veh´ıculos
pesados [137], que se realiza con independencia del tipo de veh´ıculo donde esta´
instalado [28]. A partir la gra´fica 4.23, se concluye que la regio´n entre 1200-
1400 rpm constituye una zona de puntos de funcionamiento muy utilizadas
para este motor, sobre todo en su circulacio´n por carretera.
Figura 4.23: Puntos de funcionamiento de motor die´sel de camio´n correspon-
diente al ciclo ETC [137].
1del ingle´s European Transient Cycle
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Considerando la zona de puntos de funcionamiento ma´s frecuentes de la
figura 4.23, y las prestaciones de ciclo ilustradas en la figura 4.16, se observa
que las prestaciones del WHRS esperables para este motor se situ´an alrededor
de un 7-6 % como ma´ximo considerando el agua y etanol respectivamente.
Las ma´quinas expansoras ido´neas para dicho rango de funcionamiento, co-
mo muestra la figura 4.15, son expansores lineales acoplados directamente
al eje del motor, y dia´metros aproximados de 0.06 m. Finalmente, las longi-
tudes ma´ximas de evaporador se situ´an en 1.1 y 0.9 m, para agua y etanol
respectivamente, y secciones transversales pro´ximas a 0.025 m2.
4.3.7.2. Motor gasolina veh´ıculo
La figura 4.24 muestra los puntos de funcionamiento del motor gasolina en
el ciclo de homologacio´n para veh´ıculos ligeros NEDC 7 [137], siendo dicho
ciclo dependiente del veh´ıculos donde esta´ instalado el motor. La figura 4.24
muestra el ciclo de homologacio´n perteneciente al Ford Mondeo 2.0 litros. Los
puntos gris claro se corresponden con el ciclo urbano y los puntos gris oscuro
al ciclo interurbano. Segu´n la figura, entre 1500 y 2500 rpm y 25 % de grado
carga, se encuentran los puntos de funcionamiento habituales para el veh´ıculo
considerado. De este modo, se seleccionara´n los elementos constructivos para
dicho rango de funcionamiento.
Figura 4.24: Puntos de funcionamiento de motor gasolina de veh´ıculo corres-
pondientes al ciclo NEDC [137].
7del ingle´s New European Driving Cycle
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Las prestaciones de ciclo esperables para el motor gasolina de veh´ıculo
considerando los puntos de funcionamiento frecuentes segu´n la figura 4.24,
y considerando los resultados de aumento de potencia meca´nica obtenidos
en la figura 4.18, son de 10 % y 9 % para fluido de trabajo agua y etanol
respectivamente. Las ma´quinas expansoras utilizadas para ambos fluidos de
trabajo, son expansores lineales acoplados al eje del motor con dia´metros
comprendidos entre alrededor de 0.03 y 0.04 m de dia´metro. Los taman˜os
de evaporador necesarios no superan los 0.5 m y secciones transversales de
0.036 m2, lo que se consideran taman˜os de intercambiador aceptables para
su implementacio´n en un veh´ıculo.
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4.4. Resumen y Conclusiones
En este cap´ıtulo se ha desarrollado una metodolog´ıa para abordar el pro-
blema de implantacio´n de sistemas WHRS en MCIA basados en ciclos de
Rankine de un modo sistema´tico y sencillo. La metodolog´ıa esta´ compuesta
por una secuencia de pasos que permiten analizar tanto prestaciones energe´ti-
cas (aumentos de potencia real e isentro´pica) como seleccio´n y dimensiona-
miento de elementos constructivos (ma´quina expansora y dimensionamiento
de intercambiador), a partir de una serie de toma de decisiones dependiendo
de las restricciones y objetivos impuestos al sistema WHRS.
La metodolog´ıa desarrollada se ha aplicado a dos casos pra´cticos concre-
tos: Motor die´sel de camio´n sobrealimentado de doble etapa (varias fuentes
residuales) y motor gasolina inyeccio´n directa sobrealimentado (aprovecha-
miento de los gases de escape con temperaturas pro´ximas a 800oC). Los
fluidos de trabajo considerados para el ana´lisis del WHRS han sido: agua,
R245fa y etanol debido al intere´s cient´ıfico de estas sustancias en el estudio
de WHRS en MCIA.
Los aumentos de potencia isentro´pica generada ma´s elevados corresponde
al WHRS con agua como fluido de trabajo para las diferentes Tcond conside-
radas (50oC y 100oC) para la configuracio´n de los dos motores. En la configu-
racio´n de motor die´sel de camio´n se logra un aumento de potencia isentro´pica
en el motor de hasta 14 % y 12 % para Tcond=50
oC y Tcond=100
oC debido al
menor aprovechamiento de las fuentes residuales. El R245fa exhibe aumento
de potencia similares al etanol con aumentos de potencia isentro´pica en el
motor de 12 % para Tcond = 50
oC. En cambio, las prestaciones del ciclo de
R245fa se ven sensiblemente reducidas al imponer Tcond=100
oC debido a la
reduccio´n de relacio´n de expansor al existir l´ımite de presio´n ma´xima en la
instalacio´n.
En la configuracio´n de motor gasolina inyeccio´n directa, el ciclo de agua
permite aumentos de potencia isentro´pica en el motor de hasta un 21 %
(4000-5000 y carga parcial) para una Tcond=50
oC y de 19 % para Tcond=100
oC.
El ciclo con R245fa ofrece aumentos de potencia de 19 % para el mis-
mo puntos de motor (4000-5000 y carga parcial) y Tcond=50
oC, y 10 %
para Tcond=100
oC. El etanol exhibe en cambio prestaciones similares para
Tcond=50
oC y Tcond=100
oC con aumentos de potencia isentro´pica ma´ximos
de 16 %.
De este modo, el ciclo agua y R245fa exhiben las mejores prestaciones
energe´ticas de ciclo con una Tcond=50
oC. El ciclo de etanol y agua parecen
soluciones energe´ticamente aceptables con Tcond=100
oC.
Las ma´quinas expansoras seleccionadas para su utilizacio´n en ciclos WHRS
han sido: expansor volume´trico (lineal y rotativo) y turbina radial.
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La turbina radial se corresponde a la solucio´n constructiva del expansor
para WHRS con R245fa para todos los puntos de funcionamiento conside-
rados en el cap´ıtulo, caracterizados por elevados caudales volume´tricos y
reducidos saltos enta´lpicos. La turbina radial es sensible de presentar eleva-
dos rendimientos isentro´picos (70 %) y de ser adaptable a las condiciones
de funcionamiento mediante variaciones de re´gimen y variacio´n de seccio´n
efectiva mediante TGV (Turbina de Geometr´ıa Variable). A pesar de ello,
actualmente no existe un amplio desarrollo de turbinas radiales de dimensio-
nes similares a las obtenidas (0.1-0.06 m para expansor de ciclos con 245fa
para motor die´sel de camio´n, y 0.03-0.06 m para expansores en motor ga-
solina de veh´ıculo con inyeccio´n directa) en la industria utilizando fluidos
orga´nicos.
Los expansores volume´tricos se corresponden a la solucio´n constructiva
del expansor para WHRS con etanol y agua, caracterizados por elevados sal-
tos enta´lpicos y reducidos caudales volume´tricos. La utilizacio´n de expansores
lineales aparece en ciclos con re´gimen y grado de carga intermedios, exhibien-
do rendimiento isentro´picos pro´ximos al 70 %. Segu´n las caracter´ısticas de
los puntos de funcionamiento de los motores evaluados, las condiciones de
funcionamiento de los expansores lineales para cada ciclo termodina´mico en
cada punto de funcionamiento permiten el acople directo al motor. Para ci-
clos WHRS con mayores caudales ma´sicos, la solucio´n o´ptima , segu´n los
mapas de Japikse [125], es un expansor volume´trico rotativo. Los rendimien-
tos isentro´picos esperables para este tipo de expansor oscilan entre 30 % y
60 %, dependiendo del punto de funcionamiento del motor.
Considerando las irreversibilidades existentes en el expansor en cada ciclo
termodina´mico, se obtiene que el WHRS con agua como fluido de trabajo es
la configuracio´n que proporciona mayor aumento de potencia al motor, con
aumentos de potencia ma´ximos de 12 % y 8 % para el motor die´sel de ca-
mio´n, considerando Tcond de 50
oC y 100oC respectivamente. Las prestaciones
del ciclo etanol y R245fa en el mismo motor son similares para Tcond=50
oC
(ma´ximos aumentos de potencia de 8 % ). Los resultados son extrapolables
a las tendencias observadas para el ciclo de motor gasolina de veh´ıculo, pero
con aumentos de potencia del motor ligeramente mayores, exhibiendo au-
mentos de potencia ma´ximos de 15 % y 13 % para el ciclo de agua y la
configuracio´n de Tcond 50
oC y 100oC respectivamente.
Posteriormente, se ha desarrollado un ana´lisis de sensibilidad de los facto-
res que determinan el dimensionamiento de un intercambiador (evaporador
y condensador) para una misma potencia. El tipo de intercambiador con-
siderado en el ana´lisis, ha sido un intercambiador en contracorriente tipo
placa aletas. Mediante el ana´lisis de sensibilidad, se ha obtenido que en el
disen˜o de evaporador, la consideracio´n de ma´xima ca´ıda de presio´n de los
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gases de escape en el intercambiador de 5 %, es un criterio de compromi-
so aceptable desde el punto de vista de volumen de evaporador y ca´ıda de
presio´n. Adema´s, mediante un estudio del efecto de longitudes de aleta, se
ha obtenido que la configuracio´n de Πb = bwf/bf=0.3 obtiene soluciones de
compromiso entre volumen de intercambiador y la ca´ıda de presio´n de los
gases en el evaporador.
En el dimensionamiento del evaporador se ha obtenido que los evapo-
radores de mayor taman˜o corresponden a los evaporadores de los ciclo de
aprovechamiento del motor de camio´n die´sel, con secciones ma´ximas de 0.03
m2, y longitudes entre 1.7 y 1.5 m, para agua y etanol respectivamente. Los
taman˜os de evaporador obtenidos se consideran aceptables para su posible
colocacio´n en un motor de camio´n debido a la disponibilidad de espacio exis-
tente. Los evaporadores necesarios para el motor de gasolina presentan unas
longitudes ma´ximas (para puntos de ma´ximo par y re´gimen de giro) de 0.9
m y 0.01 m2 para la configuracio´n con fluido de trabajo agua, frente a 0.7 m
y 0.01 m2 de la configuracio´n con R245fa.
En el ana´lisis del disen˜o del condensador placa aletas se ha obtenido
que las necesidades de disipacio´n del condensador son elevadas, por lo que
requieren elevadas secciones transversales y por lo tanto producen reducidas
ca´ıdas de presio´n del fluido de trabajo en el condensador. Las configuraciones
Πb = bwf/bf=0.3 parece ser de nuevo una distribucio´n geome´trica aceptable
para condensador de WHRS en MCIA.
Considerando una implementacio´n final del ciclo para el motor die´sel de
camio´n, se obtiene que los mayores aumentos de potencia meca´nica espe-
rables son 7 % para el ciclo de agua. En cambio, el ciclo de agua requiere
taman˜os de evaporador que oscilan 1.7-0.7 m. El etanol ofrece taman˜os de
intercambiador intermedios (comprendidos entre 1.5-0.7 m) con aumentos de
potencia meca´nica pro´ximos a los obtenidos con el ciclo de agua. Respecto el
WHRS para el motor de gasolina en condiciones habituales de funcionamien-
to, son esperables, un aumento de potencia ma´ximo de un 10 % y 9 %, para
agua y etanol respectivamente. Los taman˜os de evaporador ma´ximos espera-
bles para el WHRS en motor de gasolina son de 0.5 m y seccio´n de 0.036 m2,
lo que se consideran taman˜os de intercambiador perfectamente viables para
su implementacio´n en veh´ıculos.
De los resultados obtenidos se obtiene el ciclo WHRS para el aprove-
chamiento de los gases de escape del motor gasolina puede ser considerado
como una configuracio´ aceptable de aprovechamiento para el desarrollo de
un prototipo en banco de ensayo, puesto que presenta las siguientes carac-
ter´ısticas en los puntos frecuentes del motor: a) fa´cil control de la instalacio´n
debido al aprovechamiento de una u´nica fuente residual, b) elevadas aumen-
tos de potencia meca´nica teo´ricos, c) desarrollo actual de expansores ido´neos
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para los procesos de expansio´n requeridos, y d) taman˜os de intercambiador
aceptables. Respecto la seleccio´n del fluido de trabajo a utilizar, los ciclos
de Rankine con etanol constituyen una solucio´n con aumentos de potencia
pro´ximos a las producidas con el ciclo de agua independientemente de Tcond,
con longitudes de evaporador ma´ximas de 0.5 m y seccio´n 0.036 m2, y requie-
re la utilizacio´n de expansores actualmente en desarrollo para su empleo en
WHRS como son los expansores lineales. De este modo, se puede considerar
dicha solucio´n como ciclo de aprovechamiento para su implementacio´n en un
banco de ensayo.
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6.1. Principales aportaciones y conclusiones
A lo largo de la presente trabajo de investigacio´n se ha llevado a cabo
un aporte cient´ıfico sobre la implementacio´n de ciclos Rankine como WHRS
en MCIA. Para llegar a tal fin, se ha seguido una metodolog´ıa general que
divide los objetivos y las tareas realizadas en dos campos claramente diferen-
ciados: 1) campo teo´rico, y 2) campo experimental. En la primera parte del
cap´ıtulo, se describen los logros obtenidos a lo largo de las estudios teo´ricos
apoyados en la utilizacio´n herramientas de ca´lculo para estudios 0-D que han
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permitido realizar investigaciones de cara´cter teo´rico respecto prestaciones
energe´ticas y exerge´ticas de ciclos Rankine con diferentes fluidos de trabajo,
optimizacio´n de secuencia de aprovechamiento de fuentes residuales y eva-
luacio´n viabilidad te´cnica de ciclos de Rankine como WHRS en diferentes
tipos de motor. La metodolog´ıa desarrollada para realizar de manera sen-
cilla y compacta los diferentes estudios parame´tricos necesarios, tambie´n se
considera como aporte del trabajo de investigacio´n. Posteriormente, en la
segunda parte del cap´ıtulo se realiza una recopilacio´n de las aportaciones del
trabajo de investigacio´n experimental, as´ı como de las conclusiones ma´s re-
levantes. Finalmente, en el ultimo seccio´n del cap´ıtulo, se listan sugerencias
de posibles los trabajos iniciados que no han sido finalizados, como el inicio
de nuevos futuros para obtener mayor conocimiento de la implementacio´n de
ciclos Rankine como WHRS en MCIA.
6.1.1. Aportaciones obtenidas a partir del trabajo teo´ri-
co
Para el desarrollo de la metodolog´ıa y la obtencio´n de los objetivos de
cara´cter teo´rico, se ha desarrollado un co´digo de simulacio´n 0-D que permite
la evaluacio´n de ciclos Rankine como WHRS de un modo sencillo. El co´digo
esta´ desarrollado en un software que incluye la base de datos de FluidProp,
en las que aparecen recopiladas las variables termodina´micas de condiciones
de vapor sobrecalentado, vapor saturado y l´ıquido subenfriado, de un gran
nu´mero de sustancias utilizadas en aplicaciones industriales. Mediante esta
herramienta, se han realizado un conjunto de tareas con el fin de profundizar
en el conocimiento sobre viabilidad te´cnica de sistemas de recuperacio´n en
MCIA basados en ciclos Rankine. Las principales conclusiones obtenidas en
estos estudios se encuentran resumidas en los siguientes apartados.
Ana´lisis teo´ricos ideales de WHRS en MCIA.
Ana´lisis de viabilidad te´cnica de WHRS en MCIA.
6.1.1.1. Ana´lisis teo´ricos ideales de WHRS en MCIA
Ana´lisis de fluidos de trabajo en aprovechamientos de una fuente
residual. En estos estudios teo´ricos realizados se han considerado tres flui-
dos que actualmente esta´n siendo investigados para diferentes aplicaciones
de WHRS, es decir: agua, etanol y R245fa. De este modo, se han obtenidos
conclusiones de las prestaciones de cada uno de ellos dentro del rango de
temperaturas de recuperacio´n presentes en un MCIA.
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Mediante el ana´lisis de ciclo Rankine ideal, se ha podido comprobar que
la seleccio´n del fluido de trabajo o´ptimo para WHRS en MCIA no depende
u´nicamente de la temperatura de fuente residual, sino de Tcond y de las res-
tricciones impuestas por la instalacio´n. De este modo, se ha observado que
para Tcond=50
oC, y una restriccio´n de Πexp,max = 25, los fluidos de trabajo
o´ptimos son R245fa ( para temperaturas de fuentes te´rmicas pro´ximas a Tevap
e inferiores a 350oC) y agua (para temperaturas de fuente te´rmica superiores
a 350oC). En cambio, para Tcond=100
oC, el fluido de trabajo o´ptimo para
temperaturas de fuente te´rmica inferiores a 450oC, es el etanol, y el agua el
fluido de trabajo o´ptimo para el aprovechamiento de fuentes te´rmicas con
temperaturas superiores a 450oC.
Ana´lisis de fluidos de trabajo en ciclos de aprovechamiento de di-
versas fuentes. Posteriormente, se ha concluido tambie´n mediante ana´li-
sis de ciclos de Rankine ideales, que la seleccio´n de una correcta secuencia
de aprovechamiento para el aprovechamiento de diversas fuentes, tiene una
gran importancia para obtener prestaciones de WHRS aceptables. Adema´s
se ha obtenido que dicha seleccio´n es dependiente, tanto de las caracter´ısti-
cas de fuentes residuales a recuperar, como del fluido de trabajo a utilizar.
La utilizacio´n de todas las fuentes residuales existentes en un motor gene-
ran prestaciones de ciclo no demasiado satisfactorias debido a la limitacio´n
en la temperatura de evaporacio´n del ciclo. Debido a dicha restriccio´n, las
prestaciones obtenidas no dependen sustancialmente del fluido de trabajo a
utilizar. De este modo, se aconseja el aprovechamiento de las fuentes te´rmi-
cas de mayor nivel te´rmico. Respecto la secuencia de las fuentes de elevada
potencia te´rmica residual aprovechadas, deben considerarse las propiedades
termodina´micas del fluido de trabajo para definir dicha secuencia. De este
modo, fluidos con elevada entalp´ıa de evaporacio´n y elevada temperatura de
sobrecalentamiento (como el agua), requieren secuencias de aprovechamiento
de menor a mayor potencia te´rmica residual y nivel te´rmico. Para fluidos con
entalp´ıa de evaporacio´n no muy elevada (R245fa y etanol), la secuencia o´pti-
ma para el aprovechamiento es aquella en la que el mayor aporte de potencia
calor´ıfica al fluido de trabajo es utilizada para lograr el calentamiento del
l´ıquido subenfriado.
6.1.1.2. Ana´lisis de viabilidad te´cnica de MCIA
Los resultados teo´ricos obtenidos sobre el aprovechamiento de una, o va-
rias fuentes residuales, se han aplicado a un dos casos pra´cticos: a)motor
die´sel de camio´n motor, y b) motor gasolina de veh´ıculo. Para ello, se ha
desarrollado una metodolog´ıa, para abordar de una manera ordenada y sis-
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tema´tica el ana´lisis de viabilidad te´cnica de WHRS en MCIA, y realizar los
estudios teo´ricos previos para el disen˜o de un prototipo de WHRS en MCIA.
Prestaciones isentro´picas de WHRS en MCIA. Las prestaciones de
WHRS, considerando ciclos Rankine ideales, ascienden hasta un 19 % y un
14 % de aumento de potencia meca´nica del motor, para un motor de gasolina
de veh´ıculo y motor die´sel de camio´n respectivamente. Estos valores corres-
ponden a ciclos de agua como fluido de trabajo y considerando puntos de
funcionamiento de motor con ma´xima potencia te´rmica residual disponible.
De este modo, se observa un enorme potencial en los sistemas de recupera-
cio´n.
Seleccio´n de elementos constructivos y tipolog´ıas. Mediante utiliza-
cio´n de mapas de seleccio´n de expansores existentes en la literatura, se ha
obtenido que los expansores volume´tricos son ido´neos para ciclos de WHRS
considerando agua y etanol como fluido de trabajo. Los expansores volume´tri-
cos alternativos se utilizara´n para puntos de baja potencia de motor potencia
de motor, y los expansores volume´tricos rotativos para grados de carga y par
elevados. De este modo, considerando los puntos de funcionamiento ma´s uti-
lizados para ambos tipos de motores, se aconseja la utilizacio´n de expansores
volume´tricos alternativos en motores gasolina de veh´ıculo, y expansores rota-
tivos para motores die´sel de camio´n, permitie´ndose en ambos el acoplamiento
directo del expansor con el motor. Para ciclos de recuperacio´n con R245fa
se aconseja la utilizacio´n de turbina radial para todos los puntos de funcio-
namiento de los motores considerados. As´ı, se aconseja un almacenamiento
de la potencia neta producida utilizando bater´ıas, puesto que las altas velo-
cidades de giro de turbina impiden acoplamiento meca´nico con el motor de
forma eficiente.
Disen˜o de intercambiadores para WHRS. El dimensionamiento del
evaporador esta´ fuertemente limitado por la ca´ıda de presio´n de los gases de
escape, puesto un aumento elevado de dicha ca´ıda aumentar´ıa de un modo
importante el lazo de bombeo del motor original. Para ello, se recomienda la
utilizacio´n de intercambiadores placas aletas puesto que reducen al ma´ximo
la ca´ıda de presio´n, y presentan taman˜os de intercambiador aceptables. Se
ha considerado como relacio´n de taman˜o de aleta Πb=0.3 como configuracio´n
geome´trica de compromiso entre taman˜o de intercambiador y ca´ıda presio´n
de gases de escape.
Respecto el dimensionamiento del condensador, el efecto de pe´rdida de
presio´n del fluido de trabajo puede considerarse menos importante, incluso
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en condiciones de presio´n de condensador reducidas (fluido de trabajo agua y
Tcond=50
oC), siempre y cuando se utilicen intercambiadores con caracter´ısti-
cas similares a las descritas en el pa´rrafo anterior. El dimensionamiento final
del condensador dependera´ de la velocidad del veh´ıculo en cada punto de fun-
cionamiento, puesto que la cantidad de caudal ma´sico de refrigeracio´n vendra´
determinado por la dicha velocidad y la seccio´n transversal del condensador.
Ciclo WHRS en condiciones habituales de funcionamiento. Poste-
riormente, se ha procedido a la aplicacio´n de las irreversibilidades producidas
por los diferentes elementos constructivos del ciclo, suponiendo u´nicamente
Tcond=100
oC, y considerando u´nicamente los puntos de funcionamiento ma´s
frecuentes. Para ello se han utilizado los ciclos Europa para el motor de
gasolina de veh´ıculo y para el motor die´sel de camio´n.
De este modo, se obtiene que mediante la implementacio´n del WHRS en
un motor de camio´n die´sel de camio´n, es esperable un aumento de potencia
neta durante el ciclo de 8 % y 7 %, considerando el ciclo de agua y etanol
respectivamente. Los taman˜os de evaporador para ambos fluidos oscilan entre
1.7-1.1 m con una seccio´n pro´xima a 0.0225 m2.
Las prestaciones del ciclo WHRS para el motor de gasolina inyeccio´n di-
recta logran hasta un aumento de potencia meca´nica neta durante el ciclo de
10 % y 9 %, para agua y etanol respectivamente. Los taman˜os de evapora-
dor ma´ximos para dichas configuraciones no exceden los 0.5 m de longitud y
0.0036 m2 de seccio´n. Los taman˜os de intercambiador obtenidos permiten la
posibilidad de una implementacio´n real debido al reducido taman˜o de e´stos.
De este modo, se considera el aprovechamiento de los gases de escape del
motor gasolina como configuracio´n de aprovechamiento a implementar en un
banco de ensayos, tanto por sus prestaciones, como por su fa´cil control. Res-
pecto el fluido de trabajo, se ha considerado el etanol como fluido de trabajo
para el prototipo de WHRS debido a sus aceptables prestaciones de aumentos
de potencia generada, y sus taman˜os de intercambiador y expansor menores
comparados con los requeridos por el ciclo de agua.
6.1.2. Aportaciones obtenidas a lo largo de la metodo-
log´ıa experimental
Para obtener conclusiones y resultados de naturaleza experimental, y
comparar con las prestaciones de WHRS reales con las obtenidas teo´rica-
mente, se ha ejecutado una instalacio´n de ciclo Rankine como WHRS en
un motor gasolina de veh´ıculo. El fluido de trabajo utilizado ha sido una
mezcla de etanol y aceite para evitar la instalacio´n de un sistema de lubrica-
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cio´n del expansor independiente. El expansor utilizado ha sido un expansor
volume´trico tipo Swash-Plate. La configuracio´n de aprovechamiento con-
templa la utilizacio´n u´nica de los gases de escape como fuente de energ´ıa
te´rmica residual por sus prestaciones de ciclo teo´ricas (9 % de aumento de
potencia meca´nica) y fa´cil control de la instalacio´n. Mediante el ana´lisis de
los resultados experimentales, se han obtenido importantes conclusiones para
la implementacio´n de estos ciclos como WHRS en MCIA que se resumen a
continuacio´n.
6.1.2.1. Comportamiento de expansor volume´trico para WHRS
El expansor utilizado presenta una configuracio´n de va´lvulas rotativas
para el proceso de admisio´n y lumbreras de a´rea efectiva reducida para el
proceso de escape. Segu´n el ana´lisis de los diagramas indicados, el a´rea efec-
tiva de la va´lvula rotativa es crucial, puesto que la ca´ıda de presio´n en la
admisio´n puede ser importante en estos sistemas (hasta un 25 %). La confi-
guracio´n seleccionada para el escape obtiene diagramas indicados de disen˜o
aceptables (sin procesos de subexpansio´n ni sobreexpansio´n importantes) pa-
ra un amplio rango de condiciones de funcionamiento del expansor.
Respecto las prestaciones finales del expansor, los rendimiento meca´nicos
no muy elevados (pro´ximos al 65 % en puntos de mayor rendimiento de ex-
pansor), son responsables de un factor de recuperacio´n de potencia meca´nica
frente a la isentro´pica de un 35 % para condiciones o´ptimas, ofreciendo as´ı
un aumento de potencia meca´nica del motor de un 3.7 %.
6.1.2.2. Ana´lisis global de WHRS en motor gasolina
Segu´n muestran los resultados experimentales, y considerando la hipo´te-
sis de implementacio´n de ciclo en un veh´ıculo real, se ha estimado tanto el
aumento de la potencia de bombeo por parte del motor, como el aumento po-
tencia requerida debido al aumento de peso del veh´ıculo al instalar el ciclo de
recuperacio´n. Los ca´lculos estiman que dichos aumentos pueden llegar a ser
importantes cuantitativamente respecto la potencia neta obtenida por el ciclo
(alrededor de un 0.8 % para ambos, frente al 3.4 % de aumento de potencia
neta del ciclo de recuperacio´n). As´ı, estos aumentos deben ser considerados
para cualquier ana´lisis de ciclo WHRS en MCIA en veh´ıculos. De este modo,
el mayor control de la temperatura de subenfriamiento, la reduccio´n de ca´ıda
de presio´n en los intercambiadores, y el disen˜o de WHRS ma´s compactos y
menos pesados, son tambie´n aspectos cruciales para la implementacio´n del
WHRS en MCIA. Los resultados muestran que el rango de aumento de po-
tencia meca´nica global obtenida mediante la implementacio´n del WHRS en
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un motor de gasolina descrito en el trabajo de investigacio´n, se situ´a entre 0
% y 1.9 %, dependiendo del punto de funcionamiento del motor.
6.2. Trabajos futuros
A partir de los resultados obtenidos, y de acuerdo con las conclusiones
planteadas en este trabajo, se pueden abrir nuevas v´ıas de investigacio´n de
cara´cter cient´ıfico y tecnolo´gico relacionadas con la implementacio´n de ciclos
Rankine como WHRS en MCIA.
6.2.1. Desarrollo de trabajos teo´ricos futuros
A partir de los resultados obtenidos en el presente trabajo de investi-
gacio´n, se propone profundizar en los feno´menos termofluidodina´micos de
ciclos WHRS para optimizar cada uno de los procesos existentes, y obtener
as´ı prestaciones cercanas a las obtenidas mediante estudios teo´ricos. Para
ello, se necesitara´ desarrollar un modelo de valores instanta´neos de ciclos
Rankine que permita lograr los siguientes trabajos:
Desarrollo de modelo 0-D del comportamiento del ciclo ORC. De este
modo, se debe inicialmente modelar cada uno de los componentes fun-
damentales de la instalacio´n. El desarrollo del modelo del ciclo debera´
realizarse mediante el acople de diferentes submodelos:
• Modelo y ana´lisis de las pe´rdidas de calor y de carga en conductos
del sistema de recuperacio´n de calor.
• Modelo de bomba que debe relacionar a partir de su re´gimen de
giro, el caudal y aumento de presio´n del fluido de trabajo. Adema´s,
debera´ ser capaz de modelar los efectos dina´micos producidos por
el cara´cter pulsante del fluido en su interior.
• Modelos de intercambiador que sera´ capaz de predecir las resisten-
cias hidra´ulicas globales, capacidades te´rmicas y ca´ıdas de presio´n
tanto de la fuente te´rmica residual, como del fluido de trabajo y
del foco fr´ıo existente.
• Modelo de expansor volume´trico que permitira´ reproducir fielmen-
te la potencia desarrollada para cada punto de funcionamiento
del ciclo de recuperacio´n bajo diferentes condiciones de motor.
Adema´s, debera´ ser capaz de modelar los efectos dina´micos del
flujo en dicho componente.
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6.2.2. Desarrollo de trabajos experimentales futuros
A partir de los resultados experimentales obtenidos en el presente trabajo
de investigacio´n, se propone profundizar respecto tres aspectos distintos:
Evaluacio´n de las prestaciones del ciclo Rankine como WHRS en con-
diciones estacionarias de motor para motores die´sel de camio´n. La con-
figuracio´n utilizada sera´ la de aprovechamiento de fuentes te´rmicas re-
siduales de los gases de escape, Aftercooler y EGR.
Evaluacio´n del comportamiento del ciclo en condiciones dina´micas (WHRS
en motor gasolina) al verse sometido a cambios de funcionamiento de
motor. Inicialmente, se estudiara´ la respuesta del ciclo para pequen˜os
cambios dentro de condiciones de funcionamiento del motor.
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